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ПРЕДИСЛОВИЕ 

Газотурбинные двигатели и газотурбинные установки прошли за короткое 
время интенсивный путь развития и получают все большее распространение в 
различных отраслях народного хозяйства и военных технологиях — в авиации, 
наземном и водном транспорте, на электростанциях, работающих на органиче¬ 
ском и ядерном топливе, в энергоустановках с альтернативными источниками 
энергии, в энерготехнологических и энергоутилизационных установках различ¬ 
ного назначения. Газотурбинные установки являются также основным привод¬ 
ным устройством газокомпрессорных станций магистральных газопроводов. 

Высокая экономичность и хорошая приспособляемость к различного рода 
нагрузкам, компактность и надежность в эксплуатации обеспечили возможность 
использования газотурбинных установок совместно с другими энергетическими 
установками. Комбинированным парогазовым установкам предстоит сыграть 
доминирующую роль в электротеплоэнергетике XXI в., особенно при рекон¬ 
струкции вырабатывающих свой ресурс паротурбинных теплоэлектростанций. 

КПД газотурбинных установок составляет 40 %, а КПД парогазовых уста¬ 
новок превышает 55 %. Тем не менее резервы дальнейшего совершенствования 
газотурбинных установок (в отличие от многих других тепловых двигателей) 
еще далеко не исчерпаны. Основными путями такого совершенствования явля¬ 
ются: повышение температуры газа перед турбиной, усложнение термодинами¬ 
ческого цикла введением промежуточного охлаждения при сжатии и промежу¬ 
точного подогрева при расширении, а также глубокой утилизации теплоты ухо¬ 
дящих газов. Эти способы опираются на использование эффективной системы 
тепловой защиты элементов горячего тракта и высокоэффективных теплообмен¬ 
ных аппаратов. 

Работа системы охлаждения высокотемпературной газовой турбины и те¬ 
плообменной аппаратуры связана с затратами энергии на их функционирование. 
Поэтому важно спроектировать эти устройства таким образом, чтобы затраты 
энергии не “свели на нет” эффект от их введения. Этого можно достичь лишь 
при рассмотрении данных устройств как элементов всего газотурбинного ком¬ 
плекса, в котором все агрегаты взаимно влияют друг на друга. Такой подход 
лежит в основе конструкторско-исследовательского направления в обучении сту¬ 
дентов МГТУ им. Н.Э. Баумана. 

Основу учебника составляют материалы читаемого авторами курса лекций 
по теплообменным аппаратам и системам охлаждения, введенного в программу 
подготовки студентов газотурбинной специальности в МГТУ им. Н.Э. Баумана 
более 35 лет назад, сначала как единый курс, а позднее — в виде двух само¬ 
стоятельных дисциплин, имеющих общие научные основы. Соответственно и 
настоящий учебник состоит из двух частей. Первая включает вопросы теории, 
расчета и проектирования теплообменных аппаратов газотурбинных и комби¬ 
нированных установок, а вторая посвящена рассмотрению систем охлаждения 
высокотемпературных газовых турбин. 

Введение к учебнику написано А.И. Леонтьевым и В.Л. Ивановым, автор 
раздела I учебника — В.Л. Иванов, авторы раздела II — Э.А. Манушин и 
М.И. Осипов, глава 10 написана Ю.С. Елисеевым. 
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Условные обозначения и сокращения 


а — скорость звука, м/с 
а — температуропроводность, м 2 /с 
Ь — ширина, м; хорда профиля лопат¬ 
ки, м 

Ві = ог//Л с — число Био 
с — абсолютная скорость, м/с 
с р — удельная массовая теплоемкость 
при постоянном давлении, Дж/(кг К) 
с ѵ — удельная массовая теплоемкость 
при постоянном объеме, Дж/(кг-К) 
сI — диаметр, м 

Е — энергия, Дж; модуль упругости, 
МПа; энергетический коэффициент 
Е к — кинетическая энергия, Дж 
Е п — потенциальная энергия, Дж 
Ей = А р/рс 2 — число Эйлера 
Е — площадь, м 2 
С — массовый расход, кг/с 
С ѵ — объемный расход, м 3 /с 
С г = д1 3 рАТ/ѵ 2 — число Грасгофа 
д — гравитационное ускорение, м/с 2 ; 
относительный расход 
Н — энтальпия, Дж; теплоперепад, 
Дж/кг 

Н — высота, м 

3 — центростремительное ускорение, 
м/с 2 


К — коэффициент теплопередачи, 
Вт/(м 2 -К) 

к — запас прочности 
к ѵ — коэффициент компактности по¬ 
верхности теплообмена, м™ 1 
Ь — работа, Дж 

/ — длина, м; масштаб турбулентно¬ 
сти 

М — число Маха 

т — масса, кг; показатель степени 
N — мощность, Вт 
N 11 — аІ/\ — число Нуссельта 
п — частота вращения, мин -1 
Р — сила, Н 
р — давление, МПа 
Рг = рСр/\ — число Прандтля 
С) — количество теплоты, Дж; тепло¬ 
вой поток, Вт 

<7 — удельный тепловой поток, Вт/м 2 
К — удельная газовая постоянная, 
Дж/(кг-К) 

Ке = сі/ѵ — число Рейнольдса 
г — радиус, м; коэффициент восста¬ 
новления 

5 — зазор, м; удельная массовая энер¬ 
гия, Дж/(кг*К) 
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8і = N 11 /КеРг = а/срСр — число 
Стантона 

Т — температура, К 
Т г — температура восстановления, К 
Т с — температура стенки (лопатки, 
корпуса и т.п.); максимально допу¬ 
стимая температура металла, К 
і — время, с; шаг (лопаток, гребней 
в уплотнениях), м 

Ти — степень турбулентности потока 

V — внутренняя энергия, Дж 

и — удельная энергия, Дж/кг; окруж¬ 
ная скорость, м/с; среднемассовая 
скорость, м/с 

и х , и у , и г — проекции скорости, м/с 

V — объем, м 3 

ѵ — удельный объем, м 3 /кг 
IV — водяной эквивалент, Вт/К 
хѵ — скорость, м/с 
х, у, г — декартовы координаты 
г — число элементов (лопаток, сту¬ 
пеней, гребней в уплотнении) 
а — коэффициент теплоотдачи, 
Вт/(м 2 -К); угол, ° 

/3 — температурный коэффициент 
объемного расширения, 1/К; угол, ° 
А — разность, приращение 
6 — толщина, зазор, мм 
6* — толщина вытеснения 
6 ** — толщина потери импульса 
&г*, 6 н — толщина потери энергии 


е — коэффициент сохранения давле¬ 
ния; эффективность теплообменного 
аппарата 

С — коэффициент потерь давления; 
коэффициент 

г} — коэффициент полезного действия 
(КПД); эффективность 
Ѳ — степень охлаждения; относитель¬ 
ная глубина охлаждения 
Ѳ — эффективность газовой завесы 
к — показатель адиабаты 
Л — теплопроводность, Вт/(м-К) 

/і — динамическая вязкость, Па-с 
ѵ — р/р — кинематическая вязкость, 
м 2 /с 

^ — коэффициент потерь на трение; 
коэффициент 

77 , С — координаты 
тг — степень повышения (понижения) 
давления 

р — плотность, кг/м 3 
а — степень нагрева (степень регене¬ 
рации); коэффициент сохранения 
полного давления; механическое 
напряжение, Па 

г — касательное напряжение, Па; 
степень реактивности ступени турби¬ 
ны 

гр — Т С /Т Г — температурный фактор; 
коэффициент 

и — угловая скорость, рад/с 


5 



ВТГР — высокотемпературный газо¬ 
охлаждаемый реактор 
ГТД — газотурбинный двигатель 
ГТ и КУ — газотурбинные и комби¬ 
нированные установки 
ГТУ — газотурбинная установка 
ЗГТУ — замкнутая газотурбинная 
установка 

КО — концевой охладитель 
КВД — компрессор высокого давле¬ 
ния 

КНД — компрессор низкого давления 
КПД — коэффициент полезного дей¬ 
ствия 


ЛА — лопаточный аппарат 
МГДГ — магнитогидродинами¬ 
ческий генератор 
НА — направляющий аппарат 
ПО — промежуточный охладитель 
Р — регенератор 
РК — рабочее колесо 
РЛ — рабочая лопатка 
СА — сопловой аппарат 
СЛ — сопловая лопатка 
СО — система охлаждения 
ТА — теплообменный аппарат 
ТВД — турбина высокого давления 
ТНД — турбина низкого давления 


ВТИ — Всесоюзный теплотех¬ 
нический институт 
АО ЛМЗ - Акционерное общество 
“Ленинградский металлический 
завод” (ранее ЛМЗ) 

КАИ — Казанский авиационный ин¬ 
ститут им. А.Н. Туполева ныне 
К ГТУ — Казанский государствен¬ 
ный технический университет 
им. А.Н. Туполева 
НМЗ — Невский машиностроитель¬ 
ный завод(ранее НЗЛ — Невский за¬ 
вод им. В.И. Ленина) 

НПО НАМИ — Научно-производ¬ 
ственное объединение “Центральный 
научно-исследовательский автомо¬ 
бильный и тракторный институт” 
(ранее НАМИ) 


ЦИАМ — Центральный институт 
авиационного моторостроения 
ЦКТИ — Центральный котлотур¬ 
бинный институт им. И.И. Ползу¬ 
нова (ныне Научно-производственное 
объединение “Центральный котло¬ 
турбинный институт им. И.И. Пол¬ 
зунова” ) 

ИТТФ — Институт технической те¬ 
плофизики Академии наук Украины 
ХТГЗ — Харьковский турбогенера¬ 
торный завод (ныне ХТЗ — Харьков¬ 
ский турбинный завод) 

ХТУ — Харьковский технический 
университет (ранее ХПИ — Харьков¬ 
ский политехнический институт) 
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ВВЕДЕНИЕ 


Газотурбинные двигатели (ГТД) и газотурбинные установки 
(ГТУ) — одни из лучших преобразователей тепловой энергии в механи¬ 
ческую. 

Первый патент (Д. Барбера) на газотурбинную установку датирован 
1791 г., описание принципов работы газовой турбины относится к еще бо¬ 
лее раннему периоду, реальная же история развития газовой турбины 
достаточно коротка. При этом получившее развитие газотурбостроение 
было сопряжено с реализацией ГТУ по циклу с подводом теплоты при 
постоянном давлении (р = сопзі), со сжатием воздуха в компрессоре, 
нагревом в камере сгорания и расширением продуктов сгорания в тур¬ 
бине. Практическая реализация ГТУ такого цикла относится к 1920-м 
годам, когда поршневой двигатель внутреннего сгорания и паровая тур¬ 
бина достигли высокой степени совершенства, став практически домини¬ 
рующими преобразователями тепловой энергии в механическую. К этому 
времени относятся также разработки ГТУ, работающей по циклу перио¬ 
дического сгорания. 

В 1925 г. профессор Харьковского политехнического института 
(ХПИ) В.М. Маковский в работе “Опыт исследования турбины внутрен¬ 
него сгорания при постоянном давлении сгорания” высказал мнение, что 
многотактный процесс органически не свойствен роторному двигателю 
и что следует искать пути создания эффективной ГТУ, которая рабо¬ 
тала бы с непрерывным процессом сгорания при постоянном давлении. 
Практические работы в этом направлении были начаты в 1926 г., когда 
профессор МВТУ Н.Р. Бриллинг организовал первую в стране лаборато¬ 
рию по исследованию газовых турбин. Первоначально лаборатория рас¬ 
полагалась в НАМИ, а в 1928 г. была переведена в МВТУ. С 1931г. 
работы над газовой турбиной были продолжены в объединенной лабора¬ 
тории МВТУ — ВТИ под руководством профессора МВТУ В.В. Уварова. 
В 1930 г. лабораторию по исследованию газовых турбин в ХПИ органи¬ 
зовал В.М. Маковский. 



Оба коллектива направили усилия на разработку ГТУ цикла р = 
= сопзі. Низкие КПД турбины и компрессора, свойственные лопаточным 
машинам того времени, предопределили выбор высокой температуры газа 
для создания ГТУ приемлемой экономичности. Поэтому определяющей 
стала работа по разработке и исследованию высокотемпературной газовой 
турбины. С этого времени разработка и исследование систем охлаждения 
турбины сопровождают все этапы развития ГТУ. 

Технологические возможности тех лет определяли конструкцию и 
способ изготовления охлаждаемой лопатки: каналы охлаждения выпол¬ 
нялись сверлением. Это обстоятельство, а также опыт охлаждения водой 
различных устройств определили выбор жидкостной (водяной) системы 
охлаждения лопаток. Такие же направления характерны для исследова¬ 
ний ученых других стран. Таковыми, например, явились разработки вы¬ 
сокотемпературной турбины профессором Э. Шмидтом в Германии. Три 
варианта водяной системы охлаждения представлены на рис. В.1. В тур¬ 
бине Маковского лопатки приварены к ободу диска. Вода подается по 
каналу 1 к кольцевой полости 2 на периферии диска, куда имеют выходы 
каналы 3 охлаждения в лопатках. Движение воды в тупиковых каналах 
охлаждения происходит за счет естественной конвекции в интенсивном 
(более 10000 #) поле инерционных сил. Теплота охлаждения из каналов 
переносится в полость 2 и воспринимается циркулирующей через нее во¬ 
дой, 



Рис. В.1. Водяная система охлаждения: 

а - турбина Маковского; б - турбина Шмидта; ѳ - турбина Уварова; 
1 - канал подвода воды; 2 - кольцевая полость (коллектор); 3 - кана¬ 
лы охлаждения в лопатках; 4 ~ канал отвода воды; г - радиус присоеди¬ 
нения лопаток к ротору; г п - радиус свободной поверхности жидкости; 
О - регулирующий диск; к - радиальный зазор между периферией диска 
и зеркалом жидкости; В - ввод и вывод воды; П - вывод пара 
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которая затем по каналу 4 выводится из ротора. Давление воды по ради¬ 
усу диска изменяется по закону параболы и на радиусе г присоединения 
лопаток к ротору может превысить 20 МПа, что создает большие труд¬ 
ности, связанные с уплотнением тракта жидкости. 

В турбине Шмидта давление на радиусе г п практически определя¬ 
ется давлением пара в полости ротора. Кроме того, циркуляционный 
расход воды существенно меньше, поскольку процесс тепловосприятия 
сопровождается парообразованием. Однако в роторе трудно удержать 
стабильный радиус свободной поверхности жидкости, что предопредели¬ 
ло неудачи с такой системой охлаждения. 

В турбине Уварова также использована водоиспарительная система 
охлаждения, но в ней радиус г п свободной поверхности жидкости под¬ 
держивается автоматически (система саморегулируема). Ключевым эле¬ 
ментом является регулирующий диск В . При стабильном режиме между 
диском и свободной поверхностью жидкости устанавливается радиаль¬ 
ный зазор /г, а внутри ротора — определенное давление пара, зависящее 
от этого зазора. При этом система “подающий насос — гидравлический 
тракт ротора” работает на соответствующей режимной точке гидравли¬ 
ческой характеристики. При увеличении зазора Л, вследствие увеличения 
теплового потока или меньшей подачи воды, сопротивление гидравли¬ 
ческого тракта уменьшается и, согласно характеристике, насос увели¬ 
чивает подачу воды, а при уменьшении зазора происходит уменьшение 
подачи воды до восстановления размера зазора. Экспериментальные ис¬ 
следования турбины с водоиспарительной системой охлаждения показали 
возможность работы турбины при температуре газа выше 1650 ... 1750 К. 

Исследования турбин с жидкостными системами охлаждения сопро¬ 
вождались изучением закономерностей теплообмена на внешней поверх¬ 
ности лопаток и в каналах охлаждения, а также гидравлических харак¬ 
теристик охлаждающего тракта и послужили основой для последующих 
исследований и разработок различных систем охлаждения, эффективных 
конструкций охлаждаемых лопаток и технологии их изготовления. Од¬ 
нако этот процесс оказался достаточно длительным, и лишь почти через 
40 лет были созданы серийные конструкции турбин, работающих при 
высоких температурах газа. 

Наиболее быстрыми темпами шло развитие высокотемпературных 
турбин ГТД для отраслей оборонной промышленности, в частности авиа¬ 
ционных ГТД. Однако, по понятным причинам, распространение этого 
опыта на отрасли общегражданского газотурбостроения носило ограни¬ 
ченный характер. 

Начиная с середины 1950-х годов комплекс научных работ, напра¬ 
вленных на разработку и исследование систем охлаждения лопаток га¬ 
зовых турбин ГТУ большой мощности и большого ресурса, в частности 
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стационарных ГТУ, сосредоточивается в лабораториях турбостроитель¬ 
ных кафедр вузов под руководством ведущих ученых Г.С. Жирицкого, 
И.И. Кириллова, Я.И. Шнее, В.В. Уварова и других. Результаты иссле¬ 
дований, выполненных коллективами МВТУ им. Н.Э. Баумана и КАИ, 
явились базой для публикации в 1971г. под редакцией В.Л. Иванова и 
В.И.Локая книги “Высокотемпературные охлаждаемые газовые турби¬ 
ны”, в которой, по существу, впервые в отечественной открытой лите¬ 
ратуре был представлен материал по расчету и проектированию систем 
охлаждения высокотемпературных газовых турбин. В книге были изло¬ 
жены результаты оригинальных исследований, выполненных в КАИ и 
МВТУ им. Н.Э. Баумана, а также обобщены результаты некоторых дру¬ 
гих работ. Эта публикация оказалась полезной не только значимостью 
содержащегося в ней материала, но и тем, что она проложила путь к 
открытым публикациям результатов многих других исследований, вы¬ 
полненных в НИИ, КБ и на заводах. 

В 1933 г. Г.И. Зотиков опубликовал работу “Проблемы турбин вну¬ 
треннего сгорания. Турбина равного давления”, в которой он, не отрицая 
полезности цикла Брайтона и высоких температур газа, но видя практи¬ 
ческие трудности реализации этого направления, предлагает схему ГТУ 
более сложного термодинамического цикла с промежуточным охлаждени¬ 
ем при сжатии, промежуточным сгоранием при расширении и регенера¬ 
цией теплоты уходящих газов. В пределе при бесконечно большом числе 
промежуточных охлаждений и подогревов цикл превращается в регене¬ 
ративный, с изотермическим сжатием и изотермическим расширением. 
Если ввести стопроцентную регенерацию, то КПД такого цикла достиг¬ 
нет КПД цикла Карно. Работа Г.И. Зотикова показала, что приемлемые 
КПД ГТУ могут быть достигнуты при температурах газа, не требую¬ 
щих охлаждения лопаток, но это происходит путем введения в состав 
ГТУ охладителей, подогревателей или промежуточных камер сгорания, а 
также регенератора. 

Позднее В.В. Уваров в работе “К созданию газотурбинных установок 
большой мощности” (1959 г.) предложил и теоретически обосновал безре¬ 
генеративный изотермно-адиабатный цикл, позволяющий даже при уме¬ 
ренной температуре перед турбиной (лопатка неохлаждаемая) достичь 
высоких КПД и удельной мощности (реализация ГТУ сверхвысокой мощ¬ 
ности). Но такая ГТУ должна иметь развитую систему промежуточного 
охлаждения при сжатии и промежуточного подогрева при расширении. 

Таким образом, с самого начала практических работ по созданию 
ГТУ с непрерывным процессом сгорания ключевыми являются работы 
по созданию теплообменных аппаратов и систем охлаждения, работы, со¬ 
путствующие друг другу и дополняющие друг друга. Благодаря этому 
достигается высокий уровень экономичности современных ГТУ, иллю¬ 
стрируемый приведенными в табл. В.1 примерами стационарных ГТУ. 
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Таблица В Л. Стационарные ГТУ 


Год 

Марка ГТУ 

Температура перед 
турбиной, К 

кпд, % 

Цикл 

1997 

НК-38 СТ 

1506 

38 

Простой Брайтона 

1964 

ГТУ-200-750 
(проект ХТГЗ— 
МВТУ) 

1023 

40 

Изотермно-адиабатный 
(четыре промохлаждения 

при сжатии и три пром¬ 
подогрева при расширении) 


На основе современных газотурбинных и паротурбинных установок 
создаются парогазовые установки (ПГУ) с КПД 50 ... 55 %, используемые 
для комбинированного производства электрической и тепловой энергии. 

Важнейшая роль в ПГУ любой схемы отводится теплообменным 
аппаратам, посредством которых реализуется тепловая схема. Пример 
принципиальной схемы ПГУ так называемого контактного типа приве¬ 
ден на рис. В.2. Турбина работает на смеси пара и газа. После турбины 
смесь сначала охлаждается в утилизационном парогенераторе 7, а затем 
в конденсаторе 8 смесительного типа при контакте с холодной водой. При 
этом происходит полная конденсация водяного пара из парогазовой сме¬ 
си. Образовавшийся конденсат температурой 320 ... 340 К отводится в 
накопитель 9. После этого поток конденсата разделяется на два потока: 
один направляется в парогенератор (если в схему включен воздухоохла¬ 
дитель 2, то конденсат сначала нагревается в нем), второй поток, расход 
которого в 3-4 раза больше расхода смеси пара и газа, проходит через 
охладитель конденсата 12 и, достигнув температуры 290 .. .300 К, пода¬ 
ется вновь в конденсатор. Унос влаги с уходящими газами при эффек¬ 
тивном конденсаторе не превышает количества водяного пара, образую¬ 
щегося в результате процесса сгорания углеводородного топлива. После 
парогенератора часть пара (1.. .2 % от расхода воздуха через компрес¬ 
сор) вводится в зону горения для подавления процесса образования ок¬ 
сидов азота, а остальной пар — за зоной горения. Часть пара целесо¬ 
образно использовать на охлаждение турбины, вытесняя полностью или 
частично воздушное охлаждение (на рис. В.2 показано пунктиром). Рас¬ 
смотренная схема содержит все элементы современной ГТУ: высокотем¬ 
пературную охлаждаемую турбину, промежуточный воздухоохладитель, 
утилизационный теплообменник, дополненные элементом комбинирован¬ 
ной установки — конденсатором. Подобная схема реализована, например, 
в ГТУ при создании газокомпрессорной станции магистрального газопро¬ 
вода в НПО “Машпроект”. 

Надежная теория и методы расчета турбомашин, систем охлажде¬ 
ния, теплообменных аппаратов, приемлемые рабочие характеристики, а 
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Рис. В.2. Схема ПГУ контактного типа: 

1 - компрессор низкого давления; 2 - промежуточный воздухоохла¬ 
дитель; 3 - компрессор высокого давления; 4 ~ камера сгорания; 

5 - турбина; 6 - электрогенератор; 7 - парогенератор; 8 - конден¬ 
сатор смесительного типа; 9 - накопитель конденсата; 10 - цирку¬ 
ляционный насос; 11 - глушитель; 12 - охладитель конденсата 

также появление в условиях конверсии оборонных отраслей промышлен¬ 
ности дополнительных производственных возможностей способствуют со¬ 
зданию новых теплоэнергетических установок, использующих вторичные 
энергоресурсы или работающих на энергии возобновляемых источников 
(солнце, ветер и т.д.), а также на энергии, которая часто является “бро¬ 
совой”. Например, перед подачей природного газа из магистрали высоко¬ 
го давления в низконапорную магистраль потребителя необходимо пони¬ 
жать давление газа, что обычно осуществляется с помощью дроссельного 
устройства; при этом в масштабе магистрального газопровода теряется 
огромная потенциальная энергия давления газа. На рис. В.З показана схе¬ 
ма утилизационного газотурбинного комплекса, с помощью которого мож¬ 
но использовать потенциальную энергию давления газа и одновременно 
понизить его давление до необходимого уровня. Понижение давления газа 
происходит при его расширении в расширительной турбине 4 — турбо¬ 
детандере, установленном на одном валу с ГТУ 6\ при этом температура 
газа снижается и может происходить обмерзание оборудования. Для пре¬ 
дотвращения этого в магистраль 2 отбора газа встроен утилизационный 
подогреватель <?, в котором газ нагревается теплотой продуктов сгорания 
за ГТУ. 

Схема газотурбинной установки, использующей возобновляемый ис¬ 
точник энергии, приведена на рис. В.4, а. Термодинамический цикл уста¬ 
новки в координатах (Т, 5) показан на рис. В.4, б. 


12 





Рис. В.З. Схема утилизационного газотурбин¬ 
ного комплекса: 

1 - магистраль газа высокого давления; 2 - маги¬ 
страль отбора газа; 3 - утилизационный подогрева¬ 
тель газа; 4 ~ расширительная турбина; 5 - маги¬ 
страль газа низкого давления; 6 - ГТУ 



а 


Рис. В.4. Схема ветровакуумной энергохолодильной уста¬ 
новки: 

а - принципиальная схема; б - термодинамический цикл установки; 
1 - теплообменник; 2 - конденсатосборник; 3 - воздушная турбина; 
4 - электрогенератор; 5 - холодильная камера; 6 - полые лопасти 
ветротурбины 
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Буквами а,6,с,гі,е,/ на рис. В. 4, а обозначены характерные участ¬ 
ки газодинамического тракта, а на рис. В. 4, 5— соответствующие этим 
участкам термодинамические процессы; направление протекания процес¬ 
сов показано стрелками. Это комбинированная ветровакуумная энергохо¬ 
лодильная установка (ВВЭХУ) для сельского хозяйства, разработанная 
в МГТУ им. Н.Э. Баумана. Атмосферный воздух засасывается в горячий 
тракт теплообменника І, где охлаждается до температуры ниже точки 
росы; при этом происходит конденсация паров воды, содержащихся в воз¬ 
духе, конденсат отводится в конденсатосборник 2 . Охлажденный воздух 
расширяется в воздушной турбине 3 до давления ниже атмосферного, а 
его температура становится ниже 0°С. Мощность турбины используется 
для привода электрогенератора 4 или других целей. Охлажденный воздух 
подается в холодильную камеру 5 временного хранения скоропортящей¬ 
ся сельскохозяйственной продукции, где его температура повышается. И 
наконец, окончательный подогрев воздуха происходит в холодном кана¬ 
ле теплообменника за счет теплоты, отводимой от воздуха из горячего 
канала. После этого воздух подается в полые лопасти ветротурбины 
работающие по принципу центробежного компрессора, и давление воз¬ 
духа восстанавливается до атмосферного. ВВЭХУ при расходе воздуха 
0,2 кг/с и создаваемом разрежении 0,03 МПа вырабатывает около 4 кВт 
мощности на валу турбины, 1 кВт холодильной мощности и дает в тече¬ 
ние суток примерно 150 кг конденсата. 

Все большую роль играют теплообменные аппараты в перспектив¬ 
ных энергетических технологиях, что видно на предложенной М.И. Оси¬ 
повым (кафедра газовых турбин МГТУ им. Н.Э. Баумана) концептуаль¬ 
ной схеме комбинированной (магнитогидродинамической) МГД-электро- 
станции [19] (рис. В.5). Энергоблок состоит из параллельных (в тепловом 
отношении) многоагрегатной ГТУ открытого типа и МГД-установки за¬ 
мкнутого цикла, рабочим телом последней служит аргон. Для реализации 
высокоэкономичного теплового цикла в состав каждой установки включе¬ 
ны теплообменные аппараты — регенератор теплоты и охладители рабо¬ 
чего тела. Первоисточником энергии является природный газ, сжигаемый 
только в камерах сгорания ГТУ. При этом основная доля энергии, выде¬ 
ляемой при сжигании газа в камере КГ2, используется для энергоснабже¬ 
ния МГД-установки. Ключевым элементом комбинации является высо¬ 
котемпературный нагреватель, в котором аргон нагревается до 2200 К, а 
продукты сгорания, выходящие из КГ2 с температурой 2400 К, охлажда¬ 
ются до 1200 К на входе в турбину Т2. Такая же температура устано¬ 
влена и перед другими турбинами. Практическая реализуемость схемы 
базируется на современных достижениях высокотемпературных техноло¬ 
гий газотурбостроения и теплообменных аппаратов. Особенно сложной 
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Рис. В.5. Концептуальная схема комбинированной МГД-электро- 
станции: 

I - компрессор низкого давления; 2 - промежуточный воздухоохладитель; 3 - 
компрессор среднего давления; 4 ~ промежуточный воздухоохладитель сред¬ 
него давления; 5 - компрессор высокого давления; 6 и 18 - регенераторы те¬ 
плоты уходящих газов (рекуперативного типа); 7- камера сгорания КП; 8- 
турбина высокого давления; 9- высокотемпературная камера сгорания КГ 2 ; 

10 - высокотемпературный газонагреватель аргона (регенеративного типа); 

II - турбина среднего давления Т2; 12 - камера сгорания низкого давления; 

13- турбина низкого давления; Ц - электрогенератор; 15- компрессор аргона 
низкого давления; 16- промежуточный охладитель аргона; 17 - компрессор 
аргона высокого даления; 19- турбина аргона; 20- МГД-генератор; 21 - ши¬ 
ны отвода электроэнергии; 22 - концевой охладитель аргона; А - замкнутый 
контур МГД-генератор а 

является задача создания экономически обоснованного малоемкого высо¬ 
котемпературного нагревателя с большим ресурсом работы и удовлетво¬ 
рительными теплогидравлическими характеристиками. 

На рис. В.6 представлена упрощенная схема газотурбинной установ¬ 
ки замкнутого цикла (ЗГТУ) космического базирования, использующей 
энергию солнечного излучения. Целевое назначение установки — борто¬ 
вой источник электрической энергии для орбитальной станции. Создание 
такой установки было предусмотрено совместной Российско-Американ¬ 
ской программой космических исследований, экспериментальный полно¬ 
масштабный модуль предполагалось установить на станции “Мир” осе¬ 
нью 1998 г. [27]. В схему установки помимо регенератора теплоты ухо¬ 
дящих после турбины газов включены зеркальный концентратор солнеч¬ 
ной энергии, приемник-аккумулятор, а также теплообменник-излучатель, 
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Рис. В.6. Схема газотурбинной ус¬ 
тановки замкнутого цикла космиче¬ 
ского базирования, работающей на 
солнечной энергии: 

1 - компрессор; 2 - встроенный электро¬ 
генератор; 3 - турбина; 4 ~ концентратор 
солнечной энергии; 5 - приемник-аккуму¬ 
лятор; 6 - регенератор теплоты уходя¬ 
щих газов (рекуперативного типа); 7 - 
теплообменник-излучатель 


предназначенный для отвода теплоты от газотурбинного цикла и рас¬ 
сеивания ее в космическом пространстве. Приемник-аккумулятор обес¬ 
печивает непрерывную работу установки, в том числе и на затененных 
участках орбиты. Температура газа перед турбиной 1144 К, рабочее тело 
замкнутого контура — гелий-ксеноновая смесь. 

Многомесячные испытания полнокомплектной модели энергетичес¬ 
кой установки (ЭУ) в исследовательском центре НАСА в термобарока¬ 
мере на стенде-имитаторе при многократных пусках-остановах и сменах 
тепловых нагрузок, изменениях нагрузки и других изменениях параме¬ 
тров показали высокую работоспособность и надежность установки. Но 
главной проблемой на пути к достижению высокой конкурентоспособно¬ 
сти установки остается снижение ее массы более чем в 2 раза, особенно 
за счет теплообменных устройств. Некоторые характерные показатели 
газотурбинного модуля приведены в табл. В.2. 

Можно полагать, что успехи в создании газотурбинных бортовых 
электростанций небольшой мощности, использующих энергию Солнца, 
позволят вернуться к смелым проектам создания внеатмосферных сол¬ 
нечных газотурбинных электростанций с передачей энергии на Землю 
с помощью луча лазера. Например, на синхронной орбите на высоте 
40000 км на платформе монтируется солнечная электростанция мощно¬ 
стью 10 млн кВт, в состав которой входят 40 газотурбинных модулей 
(каждый из которых имеет приемник солнечной энергии и полный ком¬ 
плект теплообменной аппаратуры), а также система передачи энергии на 
Землю. 
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Таблица В.2. Характеристика узлов космической ЗГТУ 
мощностью 30 кВт 


Показатель 

Современная 

Перспективная 


технология 

технология 

Масса, кг: 



концентратора 

1520 

365 

приемника-аккумулятора 

1755 

871 

газотурбинного блока 

792 

316 

электрогенераторного блока 

288 

151 

других элементов ЗГТУ 

376 

200 

КПД ЗГТУ, % 

28 

34 

Площадь поверхности 



теплообмена, м 2 : 



концентратора, м 2 

178 

183 

излучателя, м 2 

128 

74 

Отношение мощности 

5 

13 

к массе ЭУ, Вт/кг 




Интенсивные исследования, направленные на совершенствование и 
расширение сферы применения теплообменных аппаратов, сопровожда¬ 
ются созданием теплообменных устройств, работающих на нетрадицион¬ 
ных принципах или новых эффектах. Одним из таковых является тепло¬ 
обменное устройство, разработанное в МГТУ им. Н.Э. Баумана [10], прин¬ 
цип работы которого базируется на особенностях взаимодействия твердой 
стенки и вязкого газа в пределах теплового пограничного слоя. 

Конвективный теплообмен на поверхности описывается уравнением 

<7 = а(Т г - Т с ), 


где а — коэффициент теплоотдачи; Т г — температура восстановления 
(часто называемая температурой теплоизолированной стенки); Т с — тем¬ 
пература стенки. 

Температура восстановления Т г с температурой торможения Т* свя¬ 
зана зависимостью 


Т т = Г* 


1-(1-г) 


К- 1 ч2~ 

К + 1 


где к — показатель адиабаты; г — коэффициент восстановления; А — 
приведенная скорость потока. 
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Рис. В.7. Схема устройства для газодинамического 
энергоразделения потока: 

А - ресивер сжатого газа; Б - канал отвода дозвукового пото¬ 
ка; В - выход из сверхзвукового канала; 1 - дозвуковой канал; 

2- рабочий участок сверхзвукового канала; 3- сверхзвуковое 
сопло; 4 ~ диффузор; 5 - конец рабочего участка сверхзвуко¬ 
вого канала; 6 - начальное сечение сверхзвукового канала 

Коэффициент восстановления для пластины и конуса при ламинар¬ 
ном пограничном слое г — Рг 0,5 , при турбулентном пограничном слое 
г — Рг 0,333 . Для иной конфигурации поверхности коэффициент восстано¬ 
вления отличается незначительно (точные данные отсутствуют). Следо¬ 
вательно, 

при Рг = 1 Т г — Г*; 
при Рг < 1 Т г < Г*; 
при Рг > 1 Т г > Т*. 

В традиционно используемых теплообменных аппаратах приведен¬ 
ная скорость Л < 0,1... 0,2 и соответственно (Т* — Т т ) —► 0. В устройстве 
(рис. В.7) используется эффект температурной стратификации. Вытека¬ 
ющий из ресивера А поток газа с параметрами р* и Т* разделяется на 
дозвуковой и сверхзвуковой потоки, движущиеся по коаксиальным кана¬ 
лам. Тепловой поток через разделяющую их стенку определяется зависи¬ 
мостью 

Я = К{Т Г 1 - Г г2 ) = КТ*^( 1 - г)(А 2 - А.?). 

При Рг < 1 сверхзвуковой поток нагревается, а дозвуковой охлажда¬ 
ется; при Рг > 1 имеет место обратная ситуация. 

В зависимости от теплофизических свойств теплоносителя и приве¬ 
денных скоростей, эффект может быть значительным. Например, при 
Т* — 350 К, Аі = 0,2; А 2 = 2 и турбулентном пограничном слое 

для воздуха (Рг = 0,693; г = 0,885) 

Ѣ = т ті~ т г2 = 350 • ^4т т( 1 - 0.885)(2 2 - 0 , 2 2 ) = 26,6 К; 

Л 1,4+1 
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для гелий-ксеноновой смеси (Рг = 0,2; г = 0,585) 

^ = Т п- Тг2 = 350 • ^^(1 - 0,585)(2 2 - 0,2 2 ) = 144,4 К. 

Полученный эффект, возможно, создает предпосылки для развития 
новых теплотехнических технологий и разработки технических объектов, 
принцип работы которых и область применения — вопрос будущего. 

За сравнительно короткий исторический отрезок времени газотур¬ 
бинные установки прошли путь развития от простых исходных конструк¬ 
ций до сложнейших тепловых установок, в состав которых входят тепло¬ 
обменные устройства различного назначения. Температура газа перед 
турбиной примерно за 50 лет повысилась более чем на 800 К. Новое пер¬ 
спективное поколение ГТД, заявленное на начало XXI столетия, ориенти¬ 
ровано на температуру перед турбиной выше 2200 К, комбинированную 
выработку энергии и создание экологически чистых высокоэкономичных 
энергетических устройств. Таким образом, дальнейшее развитие газовых 
турбин во всех сферах их применения в значительной степени связано с 
совершенствованием систем охлаждения турбин и повышением эффек¬ 
тивности, технологичности и надежности теплообменной аппаратуры, а 
также с созданием на их базе более совершенных способов использования 
энергии топлива и возобновляемых источников энергии. 



Раздел 1 


ТЕПЛООБМЕННЫЕ 
АППАРАТЫ 
ГАЗОТУРБИННЫХ 
И КОМБИНИРОВАННЫХ 
УСТАНОВОК 



Глава 1 

ТЕПЛООБМЕННЫЕ АППАРАТЫ 
В СОСТАВЕ ГАЗОТУРБИННЫХ 
И КОМБИНИРОВАННЫХ УСТАНОВОК 

1.1. Назначение, использование и классификация 
теплообменных аппаратов 

Теплообменным аппаратом (теплообменником) называется те¬ 
плотехническое устройство, предназначенное для передачи тепловой 
энергии от среды с более высокой температурой к среде с более низ¬ 
кой температурой. Рабочие среды, участвующие в передаче тепло¬ 
ты, называются теплоносителями или рабочими телами. 

Являясь нагревателем или охладителем рабочей среды, теплооб¬ 
менник в каждой конкретной ГТУ выполняет определенные функции, 
которые удобнее рассмотреть на конкретных примерах. 

На рис. 1.1 представлена схема ГТУ ГТ-50-800 Харьковского 
турбогенераторного завода. Сжатие воздуха осуществляется в трех 

Рис. 1.1. Схема ГТУ ГТ-50-800 
ХТГЗ: 

1 - компрессор низкого давления; 2 - 
промежуточный воздухоохладитель низ¬ 
кого давления; 3 - компрессор среднего 
давления; 4 ~ промежуточный воздухо¬ 
охладитель высокого давления; 5 - ком¬ 
прессор высокого давления; 6- регенера¬ 
тор теплоты уходящих газов; 7- камера 
сгорания высокого давления; 8 - утили¬ 
зационный водонагреватель; 9- турбина 
высокого давления; 10 - камера сгора¬ 
ния низкого давления; 11 - электрогене¬ 
ратор; 12- турбина низкого давления 
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последовательно работающих компрессорах 1, 3, 5, между которы¬ 
ми встроены промежуточные воздухоохладители 2 и 4. После ком¬ 
прессора 5 воздух проходит через регенератор 6, где он нагревается, 
утилизируя теплоту отработанных газов, покидающих турбину 12 
низкого давления. Нагретый воздух проходит в камеру 7 сгорания, 
куда подается топливо, также предварительно подогретое в регене¬ 
раторе. Далее в газовом тракте установлены турбина 9 высокого 
давления, камера 10 промежуточного сгорания и турбина 12 низкого 
давления. За регенератором может быть установлен утилизацион¬ 
ный водонагреватель 8 или теплофикационный парогенератор. При¬ 
веденные названия теплообменных аппаратов 2, 4, 7 и 8 являются 
общепринятыми. 

На рис. 1.2 дана схема стационарной ЗГТУ. Принципиальное 
отличие этой схемы от предыдущей заключается в том, что от¬ 
вод теплоты от цикла происходит через теплообменный аппарат 
10 (называемый концевым охладителем), а не путем сброса отра¬ 
ботавших газов в атмосферу, как в ГТУ открытого цикла. Необ¬ 
ходимо также заметить, что в ЗГТУ регенератор 4, по существу, 


1 3 6 7 8 Ѣ 



Рис. 1.2. Схема стационарной ЗГТУ: 

1 - компрессор низкого давления; 2 - промежуточный охлади¬ 
тель; 3 - компрессор высокого давления; 4 ~ регенератор те¬ 
плоты уходящих газов; 5 - высокотемпературный нагреватель; 
6 - турбина высокого давления; 7 - турбина низкого давления; 
8 - электрогенератор; 9 - теплообменный аппарат аварийного 
охлаждения; 10- концевой охладитель; 11- циркуляционный на¬ 
сос; 12- контур промежуточного теплоносителя; 13 -градирня; 
14 ~ сухая градирня 
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должен присутствовать всегда, так как отвод теплоты за турбиной 7 
низкого давления нужно осуществлять с помощью теплообменника. 
Часто в схему ЗГТУ включают теплообменный аппарат 9 аварий¬ 
ного охлаждения, через который байпассируется турбина низкого 
давления при внезапном аварийном отключении нагрузки и отво¬ 
дится тепловая энергия из замкнутого контура. Отвод теплоты от 
промежуточного охладителя 2 и концевого охладителя 10 в атмо¬ 
сферу происходит через контур 12 промежуточного теплоносителя. 
Если промежуточным теплоносителем является вода, то отвод те¬ 
плоты от контура в атмосферу происходит в градирне 13, где осуще¬ 
ствляется непосредственный контакт воды с атмосферным воздухом. 
Контур промежуточного теплоносителя может быть и замкнутым, а 
если промежуточным теплоносителем является газообразная среда, 
то обязательно замкнутым. В этом случае отвод теплоты происхо¬ 
дит через сухую градирню 14, показанную на рис. 1.2 на отдельном 
фрагменте. В замкнутый контур ЗГТУ включен высокотемператур¬ 
ный нагреватель 5 с внешним подводом теплоты или высокотемпе¬ 
ратурный газоохлаждаемый ядерный реактор (ВТГР). 

В схемах энергоустановок с периодически действующим источ¬ 
ником энергии для накопления тепловой энергии и дальнейшего ее 
использования в течение периода, когда источник не действует, ис¬ 
пользуют тепловые аккумуляторы. На рис. 1.3 дана схема простей¬ 
шей гелиоэнергетической ГТУ. Солнечная энергия воспринимается 
приемником-концентратором 1, контуром 2 промежуточного тепло¬ 
носителя передается к высокотемпературному нагревателю 5 и ча¬ 
стично к аккумулятору 3, где происходит ее накопление. В вечерне¬ 
ночной период тепловая энергия из аккумулятора подводится к вы¬ 
сокотемпературному нагревателю, обеспечивая функционирование 
энергоустановки в это время суток. 


Рис. 1.3. Схема простейшей 
гелиоэнергетической ГТУ: 

1 - приемник-концентратор сол¬ 
нечной энергии; 2 - контур про¬ 
межуточного теплоносителя; 3 - 
аккумулятор теплоты; 4 ~ ком¬ 
прессор; 5 - высокотемператур¬ 
ный нагреватель; 6 - турбина; 
7 - электрогенератор 
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В схемах на рис. 1.1-1.3, а также на рис. В.2-В.6 функциональ¬ 
ная роль теплообменных аппаратов сопряжена с реализацией опре¬ 
деленного теплового цикла энергоустановки. Такие теплообменные 
аппараты называются цикловыми. 

ГТУ, как и любой другой тепловой двигатель, представляет со¬ 
бой механическую конструкцию, в которую органически входят раз¬ 
личные системы жизнеобеспечения, например системы смазывания, 
регулирования, топливная, подогрева, противообледенения, конди¬ 
ционирования и другие, называемые вспомогательными. Теплооб¬ 
менные аппараты этих систем, такие, как топливоподогреватель, 
маслоохладитель и другие, называют вспомогательными теплооб¬ 
менными аппаратами, хотя для соответствующих систем они игра¬ 
ют ключевую роль. 

Классификация теплообменных аппаратов по характерным при¬ 
знакам приведена в табл. 1.1. 

Таблица 1.1. Классификация теплообменных аппаратов 


Характерные Теплообменные аппараты поверхностного 
признаки типа 


Регенеративные 


Рекуперативные 


Теплообменные аппа¬ 
раты смесительного 
типа 


Вид теплоно¬ 
сителя 


Газ — газ 


Г аз—г аз; г аз—жидкость; 
жидкость — жидкость 


Газ — жидкость; 
пар — жидкость 


Схема дви¬ 
жения тепло¬ 
носителей 


Прямоток, проти- Прямоток, противоток, пе- 
воток рекрестный ток 


Прямоток, противоток, 
перекрестный ток 


Поверхность 

теплообмена 


Сетчатая, порис¬ 
тая, развитая ре¬ 
бристая, насып¬ 
ная 


Гладкотрубная, трубчато¬ 
ребристая, пластинчатая, 
пластинчато-ребристая 


Развитые поверхности 
для большего контакта 
теплоносителей — вол¬ 
нистые листы, решетки 


Компоновка 

Назначение 


Встроенные, вы¬ 
носные 


Встроенные, выносные 


! Выносные 


Цикловые (регене¬ 
ратор теплоты 
уходящих газов, 
тепловой аккуму¬ 
лятор) 


Цикловые (регенератор те¬ 
плоты уходящих газов, 
промежуточный и конце¬ 
вой охладители), вспомо¬ 
гательные (охладитель 
аварийного расхолажива¬ 
ния, маслоохладитель, по¬ 
догреватель, теплофикаци¬ 
онный подогреватель) 


Вспомогательные (градир¬ 
ня для охлаждения воды 
контура промежуточного 
теплоносителя); конденса¬ 
тор контактного типа 
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В теплообменных аппаратах поверхностного типа поверхность 
теплообмена непосредственно вовлечена в процесс передачи тепло¬ 
ты. Различают рекуперативный и регенеративный типы теплооб¬ 
менников. В рекуперативном теплообменнике поверхность теплооб¬ 
мена служит разделительной стенкой между теплоносителями, обес¬ 
печивая герметичность горячего и холодного трактов теплоносите¬ 
лей; при этом на пути теплового потока она является термическим 
сопротивлением. Поэтому всегда стремятся свести термическое со¬ 
противление поверхности теплообмена к минимуму. Рекуператив¬ 
ные теплообменники газотурбинных установок чаще работают на 
двух теплоносителях, хотя, как показано на примере регенератора 
ГТУ-50-800 (см. рис. 1.1), теплоносителей может быть три. В те¬ 
плообменниках химических технологий и криогенной техники через 
аппарат одновременно могут проходить и более трех теплоносите¬ 
лей. Тепловой поток через поверхность теплообмена передается кон¬ 
векцией, излучением и теплопроводностью. В большинстве случаев 
уровень рабочих температур теплообменников ГТУ таков, что лучи¬ 
стый тепловой поток оказывается относительно малым. 

В регенеративных теплообменниках поверхность теплообмена 
выполняет роль промежуточного накопителя тепловой энергии, а 
процесс передачи теплоты от горячего теплоносителя к холодному 
протекает в две стадии. Сначала поверхность теплообмена контак¬ 
тирует с горячим теплоносителем и аккумулирует полученную те¬ 
пловую энергию, а затем при контакте с холодным теплоносителем 
отдает эту энергию, нагревая холодный теплоноситель. Фактически 
регенеративный теплообменник является тепловым аккумулятором. 
Однако термин “тепловой аккумулятор” закрепился за накопителя¬ 
ми тепловой энергии с большой продолжительностью рабочего ци¬ 
кла, как, например, в схеме гелиоэнергетической ГТУ (см. рис. 1.3). 
Для такого теплообменника основным требованием является боль¬ 
шая теплоемкость поверхности теплообмена. 

Поверхность теплообмена теплообменного аппарата принято на¬ 
зывать матрицей. Регенеративные теплообменники выполняют с 
вращающейся, сыпучей и стационарной матрицами. В газотурбин¬ 
ных двигателях, как правило, регенеративный теплообменник с вра¬ 
щающейся матрицей, а сыпучая и стационарная матрицы более свой¬ 
ственны комбинированным установкам с МГДГ. Главная проблема 
при использовании подвижной матрицы — уплотнение матрицы в 
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местах присоединения к каналам горячего и холодного теплоносите¬ 
лей, особенно когда давления теплоносителей сильно разнятся. Но 
даже при наличии хорошего уплотнения происходит перенос тепло¬ 
носителей из одного тракта в другой вследствие заполнения объема 
матрицы одним из теплоносителей в момент присоединения матрицы 
к каналу другого теплоносителя. Поэтому в аппаратах такого рода 
нельзя использовать теплоносители, не совместимые друг с другом. 

Теплообменник с подвижной матрицей обеспечивает непрерыв¬ 
ность потока горячего и холодного теплоносителей. Теплообменник 
со стационарной матрицей должен иметь по крайней мере два па¬ 
раллельных модуля, один из которых обдувается потоком горячего 
теплоносителя, а второй — потоком холодного теплоносителя; затем 
направления потоков теплоносителей должны быть изменены одно¬ 
временно. Тем не менее в момент переключения потоков обязательно 
наступает пауза. Часто эта пауза продолжительна и используется 
для продувки каналов матрицы какой-либо нейтральной средой. 

В теплообменном аппарате контактного типа, примером которо¬ 
го является градирня, процесс теплообмена сопровождается процес¬ 
сом массообмена. Поэтому аппараты такого типа называют тепло¬ 
массообменными. Матрица тепломассообменного аппарата поверх¬ 
ностью теплообмена может быть названа только условно, поскольку 
играет в этом процессе косвенную роль — обеспечивает лучший кон¬ 
такт между теплоносителями. 

Теплообменник, через который проходят оба основных теплоно¬ 
сителя, относится к теплообменникам прямого действия. Но если 
по условию размещения теплообменного аппарата на энергоустанов¬ 
ке или по другим причинам подвод обоих теплоносителей к аппа¬ 
рату невозможен, используют теплообменный аппарат с контуром 
промежуточного теплоносителя (см. рис. 1.2). Наиболее распростра¬ 
нены теплообменные аппараты с одним контуром промежуточного 
теплоносителя, хотя в некоторых случаях используются два и даже 
три промежуточных контура. Структурно теплообменный аппарат с 
контуром промежуточного теплоносителя состоит из теплообменни¬ 
ка горячего плеча, теплообменника холодного плеча и связывающего 
их контура. Следует иметь в виду, что контур промежуточного те¬ 
плоносителя вносит термическое сопротивление на пути теплового 
потока и требует затраты энергии на циркуляцию промежуточного 
теплоносителя. 


26 



В практике отечественного газотурбостроения теплообменный 
аппарат, предназначенный для регенерации теплоты уходящих по¬ 
сле турбины газов, независимо от того, какой его тип (рекуператив¬ 
ный или регенеративный) использован, принято называть регенера¬ 
тором. 

От агрегатного состояния и теплофизических свойств теплоно¬ 
сителей зависят их скорость, тип и конструкция поверхности тепло¬ 
обмена, конструкция корпуса, патрубков подвода и отвода теплоно¬ 
сителей, способ компенсации термических расширений корпуса и ма¬ 
трицы, затраты энергии на циркуляцию теплоносителей. Последнее 
особенно существенно, когда теплоносителем является рабочее тело 
ГТУ, как в случае расположения воздухоохладителя между компрес¬ 
сорами. 

Движение теплоносителей через теплообменный аппарат может 
быть осуществлено по схеме параллельного тока (прямоток, проти¬ 
воток, сложный многоходовой параллельный ток), по схеме простого 
(одноходового), либо по схеме сложного (многоходового) перекрест¬ 
ного тока. По тепловой эффективности более предпочтительна схема 
противотока, но компоновочное решение теплообменника перекрест¬ 
ного тока в большинстве случаев лучше. 

Однако температура матрицы теплообменника перекрестного 
тока изменяется не только в продольном, но и в поперечном напра¬ 
влении, что вызывает температурные напряжения в матрице и мо¬ 
жет служить причиной ее значительной деформации. При большом 
числе ходов теплоносителей теплообменник перекрестного тока по 
тепловой эффективности приближается к противоточному. Прямо¬ 
точный теплообменник может оказаться лучше аппаратов другого 
типа в том случае, когда определяющим фактором является темпе¬ 
ратура поверхности теплообмена, что может иметь место в высоко¬ 
температурных нагревателях. 

Независимо от типа, схемы теплообменного аппарата, конкрет¬ 
ного его назначения и объекта применения основные требования к 
теплообменным аппаратам достаточно универсальны: 

соответствие заданным рабочим характеристикам; 

стабильность рабочих характеристик за весь период эксплуата¬ 
ции; 

соответствие заданному ресурсу работы; 

простота технического обслуживания; 

компактность, малая масса, низкая стоимость изготовления; 

ремонтопригодность. 
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Применительно к конкретному теплообменному аппарату эти 
требования могут носить противоречивый характер. Поэтому в про¬ 
цессе проектирования стремятся найти лучшее компромиссное реше¬ 
ние. 


1.2. Поверхности теплообмена теплообменных 

аппаратов 

1.2.1. Конфигурация поверхности теплообмена 

Поверхность теплообмена должна характеризоваться высокой 
технологичностью, низкой стоимостью, стабильностью теплогид¬ 
равлических характеристик, малой склонностью к загрязнению при 
работе на загрязненном теплоносителе, простотой очистки в случае 
ее загрязнения во время эксплуатации, а также отвечать общим тре¬ 
бованиям, предъявляемым к теплообменному аппарату. 

Гладкотрубная поверхность теплообмена. Используются тру¬ 
бы с различной формой поперечного сечения. Распространены ци¬ 
линдрические, плоские, каплеобразные и эллиптические трубы. Для 
интенсификации теплообмена в трубе с любой формой поперечно¬ 
го сечения применяют турбулизаторы в виде выштамповок и пере¬ 
жатия поперечного сечения трубы. Поверхность теплообмена, обра¬ 
зованную из труб (трубчатая матрица), называют трубным пуч¬ 
ком. Размещение труб в поперечном сечении трубного пучка может 
быть коридорным, шахматным и треугольным, как это показано на 
рис. 1.4. При коридорной и шахматной компоновках трубный пучок 
характеризуют поперечным шагом труб і\ (расстоянием между ося¬ 
ми) в ряду и продольным шагом І 2 (расстоянием между осями труб 
смежных рядов). Треугольная компоновка является разновидностью 
шахматной и характеризуется тем, что оси труб размещены в вер¬ 
шинах равностороннего треугольника. 

На рис. 1.5 дана схема типовой конструкции теплообменного ап¬ 
парата с трубчатой матрицей. Трубчатая матрица 2 размещена в 
корпусе 1 теплообменника. К корпусу присоединены патрубки (кол¬ 
лекторы) 3 подвода и отвода теплоносителей. Трубчатая матрица 
образована трубами 4 и трубными досками 5, обрамляющими труб¬ 
ный пучок с двух его концов. Заделка труб в трубную доску осуще¬ 
ствляется механической вальцовкой, с помощью микровзрыва, пай¬ 
кой мягким, твердым или высокотемпературным припоем, а также 
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Рис. 1.4. Компоновка трубного пучка: 

а - коридорная компоновка; б - шахматная компоновка; ѳ - треугольная компо¬ 
новка; і\ - поперечный шаг труб; І 2 - продольный шаг труб; і - шаг труб в 
трубном пучке треугольной компоновки; (1 Н - наружный диаметр; (1 Ъ - внутрен¬ 
ний диаметр 


/ г з 



Рис. 1.5. Схема теплообменного аппарата с трубчатой ма¬ 
трицей: 

1 - корпус; 2 - трубчатая матрица; 3 - патрубки подвода и отвода 
теплоносителей; 4 ~ трубы; 5 - трубная доска; 6 - трубная мини¬ 
доска; 7 - переходный коллектор 

сваркой. Для повышения технологичности и ремонтопригодности 
матрицу с большим числом труб можно составить из трубных мо¬ 
дулей, компоновка — треугольная. Каждый модуль составляется 
из некоторого числа труб (7, 19, 37, 61, 91, 127 и т.д.) со своими 
трубными мини-досками 6. С помощью переходного коллектора 7 
трубный модуль присоединяется к основной трубной доске. Для уве- 
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личения продольной жесткости трубный пучок или его отдельные 
модули могут быть перетянуты в нескольких по длине местах спе¬ 
циальными бандажами или перевязаны проволокой. В этом случае 
в местах перевязки на трубах для сохранения шага устанавливают 
дистанционирующие муфты. 

Трубчато-ребристая поверхность теплообмена. Используют¬ 
ся такие же формы поперечного сечения труб, как и в гладкотруб¬ 
ной поверхности. Оребрение применяют для развития поверхности 
теплообмена. В оребренной поверхности важно обеспечить стопро¬ 
центный контакт ребра с исходной гладкой поверхностью, что до¬ 
стигается при выполнении трубы и ребра из единого массива (на¬ 
пример, вытяжкой или литьем). Практически используемые техно¬ 
логии производства трубчато-ребристых поверхностей чаще базиру¬ 
ются на присоединенных пайкой или сваркой ребрах. От качества 
присоединения зависит уровень термического сопротивления стыка. 
При высоком уровне термического сопротивления пропадает смысл 
применения такой поверхности. С технологической точки зрения для 
внутренних ребер выполнение такого качественного оребрения весь¬ 
ма затруднительно, поэтому трубы с внутренним оребрением в те¬ 
плообменных аппаратах используют крайне редко. 

Оребрение выполняют с продольным и поперечным расположе¬ 
нием ребра, используют также витые, или спиральные, ребра. Схе¬ 
мы труб даны на рис. 1.6. На фрагментах а и б приведены схемы 
труб с присоединенными индивидуальными ребрами 1, на фрагмен¬ 
те в — трубчатая матрица с так называемыми коллективными ре¬ 
брами. Коллективное ребро представляет собой пластину, в которой 
сделаны просечки в местах расположения труб в трубном пучке. Па¬ 
кет 2 коллективных ребер надевают на пучок труб 3, осуществляют 
дистанционирование ребер (установление требуемых межреберных 
расстояний), а затем присоединение ребер к трубам с помощью пай¬ 
ки. На фрагменте г показана оребренная труба, состоящая из сер¬ 
дечника 4 и рубашки 5, сопряженных напрессовкой рубашки на сер¬ 
дечник. На рубашке методом обкатки выдавлены ребра. Такой тип 
оребренной трубки использован, например, в промежуточном возду¬ 
хоохладителе ГТУ ГТ- 100-750. Сердечник выполнен из томпака, а 
рубашка — из алюминиевого сплава. 

Пластинчатая поверхность теплообмена. Преимуществом 
пластинчатой поверхности теплообмена является ее высокая техно¬ 
логичность. Из плоского металлического листа штампуют фигур¬ 
ные полупрофили ’ 1 и 2 (рис. 1.7), зеркально отображающие друг 
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Рис. 1.6. Трубчато-ребристая поверхность теплооб¬ 
мена: 

а - труба с индивидуальными поперечными ребрами; б - 
труба с индивидуальными продольными ребрами; в - труб¬ 
ная поверхность с поперечным коллективным оребрением; 
г - биметаллическая труба; 1 - индивидуальное ребро; 2 - 
пакет коллективных ребер; 3- плоская труба; 4 ~ сердечник; 
5 - рубашка с выдавленным на ней оребрением 



Рис. 1.7. Элемент пластинчатой поверхно¬ 
сти теплообмена: 

1 - верхний полупрофиль; 2 - нижний полупро¬ 
филь; 3 - воротничок; А, В - потоки теплоносите¬ 
лей 

друга. Далее полупрофили соединяют друг с другом пайкой или 
сваркой и образуют теплообменный элемент пластинчатой матри¬ 
цы. На листах выштамповывают воротнички 3, высота которых 
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согласована с расстоянием между пластинчатыми элементами в ма¬ 
трице. Затем теплообменные элементы соединяют по воротничкам 
в единую многоэлементную матрицу. Воротнички образуют каналы 
для подвода и отвода теплоносителя А, который затем циркулиру¬ 
ет внутри пластинчатого элемента; второй теплоноситель В проте¬ 
кает между теплообменными пластинчатыми элементами и обтека¬ 
ет каждый из них снаружи. С целью интенсификации процесса на 
плоской поверхности теплообменного элемента могут быть выполне¬ 
ны выштамповки различной конфигурации, турбулизирующие поток 
теплоносителя. 

Пластинчато-ребристая поверхность теплообмена. Пластин¬ 
чато-ребристая поверхность (рис. 1.8) составлена из разделительных 
плоских листов 1, уложенного между ними оребрения 2 и 3, боковых 
ограничивающих вставок 4. Оребрение обычно выполняют в ви¬ 
де сплошной гофрированной металлической ленты. Гофрированную 
ленту получают прокаткой между фигурными валками, напомина¬ 
ющими пару зубчатых колес. Изготовление, как правило, ведется 
следующим образом: на разделительные пластины предварительно 
наносят припой, например в виде фольги, между пластинами укла¬ 
дывают гофрированную ленту, по боковым поверхностям межпла¬ 
стинчатых каналов устанавливают ограничивающие вставки, со¬ 
бранную таким образом матрицу стягивают струбцинами и помеща¬ 
ют в термическое устройство для пайки. Действительные размеры 



Рис. 1.8. Пластинчато-ребристая поверхность 
теплообмена: 

1 - разделительные листы; 2 и 3 - оребрения; 4 ~ огра¬ 
ничивающие (торцевые) вставки; А - оребренная по¬ 
верхность канала А; В - оребренная поверхность ка¬ 
нала В; а - высота канала А; Ь - высота канала В; 6 - 
толщина разделительных листов 
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оребрения за счет сжатия струбцинами и затекания припоя отлича¬ 
ются от расчетных. Качество пластинчато-ребристой поверхности 
зависит от прочности и плотности соединения гофрированной ленты 
с разделительными пластинами. 

Гофрированная лента в зависимости от требуемой геометрии 
ребра может иметь различную конфигурацию гофра (прямоуголь¬ 
ную, треугольную), различного рода просечки и жалюзи на боко¬ 
вой ее поверхности, рассечения по длине гофра. Обычно секцию 
пластинчато-ребристого теплообменника выполняют унифициро¬ 
ванных размеров, определяемых технологией изготовления. Тепло¬ 
обменный аппарат заданной тепловой производительности набирают 
из нескольких секций. 

Сетчатая, пористая поверхность теплообмена, насыпная ма¬ 
трица. Этот тип поверхности применяют только в регенеративных 
теплообменных аппаратах. Сетчатую поверхность получают из ме¬ 
таллических сеток, наложенных одна на другую. Обычно применя¬ 
ют сетку, плетенную на квадрат. Исходная сетка характеризуется 
плотностью плетения, т.е. числом ячеек на единицу площади сет¬ 
ки и диаметром проволоки. В качестве производных параметров 
рассчитывают толщину сетки и ее основные характеристики. Дей¬ 
ствительные размеры и характеристики сетчатой поверхности, со¬ 
ставленной из набора сеток, отличаются от расчетных и зависят от 
плотности укладки слоев и их сдавливания. Однако, как показывает 
опыт, теплогидравлические характеристики реальной поверхности 
мало отличаются от расчетных. Поэтому обработку результатов 
экспериментального исследования сетчатой поверхности теплообме¬ 
на ведут с использованием теоретических размеров. 

Пористую поверхность теплообмена изготовляют из порошко¬ 
вых материалов на основе карбидов и нитридов кремния, силиката 
магния, оксида алюминия и других составляющих. Керамическая 
матрица., по сравнению с металлической, обладает рядом преиму¬ 
ществ, основными из которых являются высокая рабочая темпера¬ 
тура и низкий коэффициент линейного расширения. Последнее осо¬ 
бенно важно для работы уплотнений. Стеклокерамическая матрица 
легче и дешевле эквивалентной по тепловой нагрузке металлической 
матрицы, более технологична. 

Насыпная матрица чаще всего состоит из элементов шаровой 
формы, выполненных из металла или керамики. Возможно приме¬ 
нение полых элементов, заполненных теплоносителем, претерпеваю¬ 
щим фазовые превращения в рабочей зоне температур и характери¬ 
зуемым большой энергией фазового превращения. 


2 - 10681 


33 



1.2.2. Используемые характеристики поверхностей 

теплообмена 


Гидравлический, или эквивалентный, диаметр является геоме¬ 
трической характеристикой канала любой формы поперечного сече¬ 
ния: 

<4 = ( 1 . 1 ) 

и 

где / — площадь поперечного сечения канала; и — смоченный пе¬ 
риметр канала. 

В англо-американской и широко используемой у нас переводной 
литературе употребляют также гидравлический радиус г э , который 
равен одной четвертой гидравлического диаметра. Для цилиндриче¬ 
ского канала гидравлический диаметр, согласно этому выражению, 
равен геометрическому диаметру канала. Для канала с поперечным 
сечением щелевой формы гидравлический диаметр равен удвоенной 
высоте щели. 

Коэффициент фронтового сечения, или коэффициент фронта , 
— это отношение площади живого сечения канала к фронтовому се¬ 
чению. Например, для трубного пучка 

коэффициент фронта для каналов внутри труб (см. рис. 1.4) 


Ѵф = 


4 ЧЧ 


- ——д 2 

4 іі і 2 


( 1 . 2 ) 


т Ч т Ч -1 д в 
где іі = —; і 2 = —; д = —; 
а н 

коэффициент фронта для межтрубного канала при продольном 


течении теплоносителя 


7?ф. МТ 


- "4 й 7Г 1 1 

1\І2 4 І\ І2 * 


(1.3) 


коэффициент фронта для межтрубного канала при поперечном 
обтекании трубного пучка 

Ѵф- МТ — , — 1 — 7 • (1*4) 

Ч Ч 

Коэффициент фронта для каналов любой конфигурации опреде¬ 
ляют аналогично. 
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Пористо-сетчатую поверхность и насыпную матрицу характери¬ 
зуют пористостью т ] п , под которой понимают отношение объема пор 
к общему объему, занимаемому поверхностью теплообмена. При ре¬ 
гулярной пористости коэффициент фронта такой поверхности равен 
ее пористости. 

Коэффициентом компактности ку поверхности теплообмена 
называют отношение площади Р поверхности теплообмена к зани¬ 
маемому ею объему V. 

Например, для гладкотрубной поверхности теплообмена при ко¬ 
ридорной и шахматной компоновке трубного пучка коэффициент 
компактности (обозначения геометрических размеров см. на рис. 1.4) 

7ГС?н 7Г 1 

І1І2 І1І2 б?н 



(1.5) 


Коэффициент компактности гладкотрубной матрицы в основном 
зависит от диаметра труб, так как относительный шаг изменяется 
в достаточно узких пределах — 1,2... 1,5. Например, при увели¬ 
чении диаметра трубы от 6 до 30 мм при относительном шаге 1,2 
коэффициент компактности уменьшается от 363 до 73 м -1 , а при 
относительном шаге 1,5 — от 232 до 46 м -1 . В теплообменниках 
ГТУ обычно используют тонкостенные трубы, поэтому коэффициент 
компактности, отнесенный к наружной поверхности трубы (как это 
сделано в приведенном выше примере), мало отличается от коэффи¬ 
циента компактности, отнесенного к внутреннему диаметру трубы. 
В оребренных трубах с односторонним или двусторонним оребре- 
нием наружная и внутренняя поверхности труб могут отличаться 
значительно. Поэтому коэффициент компактности определяют по 
отношению к наружной или внутренней оребренной поверхности ли¬ 
бо к исходной гладкотрубной поверхности. Однако в этом случае 
все расчетные характеристики теплообменного аппарата, как будет 
показано ниже, строят на использовании конкретной адресации ко¬ 
эффициента компактности. 

Коэффициент компактности пластинчато-ребристой матрицы 
(обозначения геометрических размеров см. на рис. 1.8), составлен¬ 
ной из оребренных поверхностей с разным оребрением, определяют 
следующим образом: 

коэффициент компактности, отнесенный к поверхности теплооб¬ 


мена канала А, 


к ѴА = 


а/З а 

а + 6 + 28' 


( 1 . 6 ) 


2 * 
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коэффициент компактности, отнесенный к поверхности теплооб¬ 
мена канала В, 


кув = 


ЪРь 


(1.7) 


с -}■ Ъ 2 8 

Если это удобно для последующих расчетных процедур, коэффи¬ 
циент компактности может быть отнесен также к исходной гладкой 
поверхности, на которой образовано оребрение: 


ку гл 


1 


( 1 . 8 ) 


и Ь 26 

Иногда требуемые геометрические характеристики каналов ма¬ 
трицы не удается подобрать из имеющейся номенклатуры оребрения. 
В этом случае оребрение канала можно составить путем сдваивания 
канала — получается так называемый “сандвич”. Например, если 
использовано сдвоенное оребрение в канале В (при этом два слоя 
однотипного оребрения разделены разделительным листом 1 ), коэф¬ 
фициент компактности следует определять по выражениям 


к ѴА = 


а/За 


а -)- 2 Ь -)- 36 


кув - 


т. 


, I ОІ» і 9Х‘ 


(1.9) 

( 1 . 10 ) 


“Сандвич” может быть составлен и из слоев разнотипного ореб¬ 
рения. В выражениях (1.6)—(1.10) /5 — отношение поверхности гофра 
к занимаемому им объему канала матрицы (условный коэффициент 
компактности). 

Коэффициент компактности сетчато-пористой поверхности 
обычно определяют косвенными методами. Важно, чтобы все после¬ 
дующие расчетные зависимости, в том числе полученные на основа¬ 
нии экспериментов, были согласованы с коэффициентом компактно¬ 
сти поверхности. 

При выборе конкретной поверхности теплообмена большое зна¬ 
чение придают коэффициенту компактности. При этом можно ори¬ 
ентироваться на следующие верхние значения коэффициента ком¬ 
пактности, м -1 : 


Поверхность теплообмена 


Гладкотрубная . 400 

Пластинчатая. 600 

Трубчато-ребристая. 800 

Пластинчато-ребристая. 1800 

Пористая, сетчатая. 9000 
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Полезные геометрические соотношения: 

Ь_ _ 1Р__ 

Лэ 4 /ж ’ 

к- а. 

г э /ж 

, = Пт. 

/* V 


( 1 . 11 ) 

( 1 . 12 ) 

(1.13) 


где Ь — длина матрицы; Г — поверхность теплообмена; / ж — про¬ 
ходное (живое) сечение каналов матрицы. 


1.3. Влияние параметров теплообменного аппарата 
на теплотехнические показатели 
газотурбинной установки 


Как и в любой другой теплосиловой установке, в ГТУ теплооб¬ 
менные аппараты исполняют определенную функциональную роль. 
Циркуляция теплоносителя через теплообменный аппарат сопряже¬ 
на с преодолением гидравлического сопротивления теплообменного 
аппарата и соответственно с затратой энергии на циркуляцию те¬ 
плоносителя. 

Если теплоноситель — несжимаемая жидкость, то циркуляцион¬ 
ную мощность определяют уравнением, принятым при расчете ги¬ 
дравлических насосов: 




О Ар 1 
Р Ѵп 


(1.14) 


Циркуляционную мощность ІѴц при газообразном теплоносите¬ 
ле определяют зависимостью, свойственной воздушным и газовым 
компрессорам: 

ІѴ Ц = ОсрТ^-—^-, (1.15) 

Ѵк 


где 




к—1 

= (_Е_Г 

\р — Ар/ 


О — расход теплоносителя; с р — удельная теплоемкость; Т — тем¬ 
пература на входе в компрессор-циркулятор; р — давление теплоно¬ 
сителя перед теплообменным аппаратом; Ар — потери давления в 
теплообменном аппарате; к — показатель адиабаты. 
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Фактически степень повышения давления в компрессоре, соот¬ 
ветствующая небольшому значению Ар, позволяет пренебречь из¬ 
менением плотности теплоносителя в процессе его сжатия и вместо 
точной зависимости (1.15) пользоваться более простой зависимостью 
(1.14). 

Для цикловых теплообменных аппаратов ГТУ (охладители, ре¬ 
генератор) роль циркулятора выполняют компрессоры ГТУ, созда¬ 
ющие дополнительный напор в тракте ГТУ для компенсации потери 
давления в теплообменных аппаратах. 

Влияние потерь давления в теплообменных аппаратах на изме¬ 
нение параметров цикла рассмотрим на примере ГТУ открытого ци¬ 
кла с промежуточным охлаждением и регенерацией (рис. 1.9). Цикл 
1-2-4-5-7-9-12-14-1 соответствует ГТУ с идеальными (без потерь 
давления) теплообменными аппаратами и с идеальной камерой сго¬ 
рания. При потерях давления в теплообменных аппаратах и камере 
сгорания конфигурация цикла станет 1-2-3-6-8-10-11-13-1. Этот 
цикл отличается от исходного смещением начала процесса сжатия в 
компрессоре высокого давления (КВД) из точки 4 в точку 3, а нача¬ 
ло процесса расширения — в точку 10. Давление в начале процесса 
расширения понизилось за счет потерь давления в холодном тракте 
регенератора и в камере сгорания и стало рю, а противодавление за 
турбиной возросло за счет потерь давления в горячем тракте реге¬ 
нератора и стало рц. Соответственно при сохранении неизменной 



Рис. 1.9. Термодинамическая диаграмма 
цикла ГТУ с идеальными и реальными те¬ 
плообменными аппаратами: 

1-2-4-5-7-9-12-14~1 - цикл с идеальными тепло¬ 
обменными аппаратами; 1-2-3-6-8-10-11-13-1 - 
цикл с реальными теплообменными аппаратами 
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степени регенерации изменились температуры за регенератором по 
воздушной и газовой сторонам и вместо Ті и Т \2 стали Т% и Г 13 . Та¬ 
ким образом, степень повышения давления в КВД и работа сжатия 
компрессора возросли, хотя суммарная степень повышения давления 
в ГТУ остается неизменной. Степень расширения в турбине, напро¬ 
тив, уменьшилась и уменьшилась работа турбины. 

Для упрощения анализа пренебрежем некоторым различием 
свойств воздуха и продуктов расширения в турбине, что позволит 
использовать следующие выражения для определения удельной мощ¬ 
ности и КПД: 


ЛГ, 


уд 


= с р Тю(і - - с р Т \——- - СрТ 3 


Х К 2 — 1 


Ѵе = 


К 1 -ж:) 1 "- 


Ѵкі Г) к2 

х ж1 — 1 Тз Х К 2 — 1 


Ѵк 


Т\ 7? к 




(1.16) 


(1.17) 


*?К 


где 


К—1 




Р6 


к —1 


\Ѵ = / Р6 

,/ \Р2(1-Арп. 0 )/ 


Р2 Дрп.о 

___ К — 1 

= = (-е р . х е р . г е к . г ) к ; е„. 0 = (1 - Др п . 0 ); е р . х = 

Ѵ Р2е п .о / Ѵ Р1 ' 

/\ ^ 

(1 Др р . х )і е к.Г (1 ДРк.г)і е р.Г (1 Др р .г)> ДРп.О 

Др Р . 

Р .х 


Р2 


Дрр.х = =^; Дрк.г = “ №г - - ^ р г 


ДРк.Г Д _ _ Дрр.г ^ 

) ^Рр.т — ~ ; е П.О) е р.х> ^К.Г> Ь р .г 


Р2 Р& г " Р 11 

— коэффициенты сохранения давления в промежуточном воздухо¬ 
охладителе, холодном тракте регенератора, камере сгорания, горя¬ 
чем тракте регенератора соответственно; Др п . 0 , Др Р .х, Дрк.г, Др Р .г 

— потери давления в промежуточном воздухоохладителе, холодном 
тракте регенератора, камере сгорания, горячем тракте регенератора 
соответственно; Ар{ — относительные потери давления в г-м элемен¬ 
те тракта ГТУ. 

Так как потери давления в теплообменных аппаратах приводят 
к увеличению работы сжатия в КВД и уменьшению работы расши¬ 
рения в турбине, то это может быть учтено также путем введения 
в расчетные зависимости цикла (без потерь давления) уменьшен¬ 
ных соответствующим образом КПД компрессора и турбины. На 
рис. 1.10, а приведена диаграмма процесса сжатия в КВД. 
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Рис. 1.10. Диаграммы процесса сжатия в компрессоре и процесса рас¬ 
ширения в турбине (обозначения те же, что и на рис. 1.9): 
а - процесс сжатия; б - процесс расширения 


При отсутствии потерь давления в воздухоохладителе давление 
Р2 за КНД равно давлению р 4 на входе в КВД и процесс сжатия 
в КВД проходит по линии 4-5. При реальном воздухоохладите¬ 
ле давление на входе в КВД рз = Р2 — Ар за счет потерь давле¬ 
ния Ар в воздухоохладителе и процесс сжатия происходит по линии 
3-6. При этом давление за КВД р$ — ре,- Точками а и 6 показаны 
параметры в конце адиабатных процессов сжатия 4-а и 3-6 соответ¬ 
ственно. Обозначения на рис. 1.10, а соответствуют обозначениям на 
рис. 1.9. Значение работы сжатия не изменится, если процесс сжа¬ 
тия 3-6 с КПД 7 ? к заменить процессом сжатия 4-6 с некоторым фик¬ 
тивным значением КПД рк компрессора. Фактически такая замена 
означает, что затраты энергии, связанные с преодолением гидрав¬ 
лического сопротивления воздухоохладителя, отнесены к компрес¬ 
сору. Из сопоставления выражений КПД реального и фиктивного 
процессов сжатия можно получить соотношение между реальным и 

фиктивным значениями КПД, функционально зависимое от относи- 

_ Др 

тельных потерь давления Ар = — в теплообменном аппарате: 

Р2 
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= Ѵк 


(1.18) 


Ф Ѵ Р2 

Ѵк = Ѵк 


к — 1 

(-)“ -1 

V V е ).' 


к —1 

\09 — Дю/ 


к-1 

7Г к — 1 



Процесс расширения 10-11 в турбине (рис. 1.10, б) также можно 
заместить фиктивным процессом 9-11. При этом давление рд рав¬ 
но давлению ре за КВД, давление рц за турбиной выше давления 
рі 2 на Дрр.г, а давление Дріг равно атмосферному давлению р\ на 
входе в КНД. Точками с и і обозначены параметры конца адиабат¬ 
ных процессов расширения 9-с и 10- <1. Из сопоставления очевидных 
выражений для КПД реального и фиктивного процессов можно полу¬ 
чить соотношение между фиктивным и реальным значениями КПД 
процесса расширения 


К—1 
К 


Р12 


Ѵт = Ѵт- 


,Р6 (і - ДРк.г - Д Рр.г - Дрр.х) 


к—1 

/Р12\ « 

' Рб / 


(1.19) 


ИЛИ 


Ѵт 



Р12 


^Рб^к.г^р.г^р.х ; 


к —1 
к 



( 1 . 20 ) 


Напомним (см. рис. 1.9 и 1.10), что степень расширения в турбине 
при идеальных теплообменных аппаратах и камере сгорания 7 Г Х = 
= 7Г К = Рб/рі2> а фактическая степень расширения при реальных 
теплообменных аппаратах и камере сгорания 


Рб^к.г^р.г^р.х 

Р12 


7Г К 6 , 


Где 6 — ^к.г^р.г^р.х- 

Изменение относительных значений фиктивных КПД процессов 
сжатия и расширения в зависимости от степени повышения давле¬ 
ния (или степени расширения) при разном фиксированном уровне 
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относительных потерь давления в теплообменных аппаратах приве¬ 
дено на рис. 1.11, 1.12. Можно видеть, что с увеличением тг относи¬ 
тельные фиктивные значения КПД процессов сжатия и расширения 
стремятся к единице. Относительное фиктивное значение КПД тем 
ниже, чем больше значение относительных потерь давления в те¬ 
плообменных аппаратах. Для более наглядного представления вли¬ 
яния потерь давления в теплообменных аппаратах на характеристи¬ 
ки процесса расширения на рис. 1.12 представлены две серии кри¬ 
вых: при реальной камере сгорания, с относительными потерями 
давления Др к г = 0,05 и при идеальной камере сгорания, без потерь 
давления. 

Использование фиктивных значений КПД процессов сжатия и 
расширения упрощает анализ влияния параметров теплообменного 
аппарата на теплотехнические параметры ГТУ, так как анализ сво¬ 
дится к рассмотрению хорошо изученного влияния КПД процессов 
сжатия и расширения на соответствующие показатели цикла ГТУ. 
Из теории газотурбинных установок известно, что снижение КПД 
компрессора и турбины приводит к увеличению оптимальной сте¬ 
пени повышения давления в цикле ГТУ. Однако это увеличение 
является незначительным и при проектировании ГТУ обычно во 
внимание не принимается. Уменьшение КПД компрессора и тур¬ 
бины (т.е. увеличение потерь в теплообменных аппаратах) гораздо 
сильнее отражается на удельной мощности и КПД ГТУ, приводя 
к их заметному уменьшению. Снижение удельной мощности ГТУ 
заданной проектной мощности компенсируют увеличением расхода 
рабочего тела через ГТУ (в ГТУ открытого цикла это увеличение 
расхода воздуха на всасывании в КНД) и соответствующим увели¬ 
чением размеров лопаточных аппаратов турбомашины. Увеличение 
потерь давления в регенераторе, приводя к повышению температу¬ 
ры газа перед регенератором, осложняет работу последнего и может 
потребовать использования более температуростойкого материала. 
Кроме того, повышение удельного объема газа на последних ступе¬ 
нях турбины из-за. увеличения противодавления может отразиться 
на термонапряженном состоянии лопаток этих ступеней. 

На рис. 1.13 показано влияние суммарных потерь давления в ре¬ 
генераторе ГТУ простого регенеративного цикла на КПД ГТУ и 
выбор оптимальной степени повышения давления. Для более на¬ 
глядного представления такого влияния, наряду с употребляемым 
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Рис. 1.11. Изменение относительного фиктивного значения КПД процес¬ 
са сжатия воздуха и гелия в зависимости от степени повышения давления 
7Г К КВД и потери давления в промежуточном охладителе: 

1 - е = 0,97; 2- е = 0,96; 3- е = 0,95 
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Рис. 3.12. Изменение относительного фиктивного значения КПД процес¬ 
са расширения у* для дымовых газов и гелия в зависимости от суммарной 
степени повышения давления іс ж в цикле ГТУ и потерь давления в тепло¬ 
обменных аппаратах: 

—* ^к.г = 1, 0: 1 Ск.г • Ср.г — 0, 97; 2 — ^к.г * ^р.г — 0, 96; 3 бр,х * ср,г — 0,95 

-б к .г = 0, 95: 1 - е к . Т ■ бр.г = 0, 97; 2 - е к . Т • е р . г = 0,96; 3 - е р . х • б р . г = 0,95 
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Рис. 1.13. Влияние суммарных отно¬ 
сительных потерь давления в регене¬ 
раторе на КПД ГТУ и относительную 
оптимальную степень повышения да¬ 
вления ГТУ простого регенеративного 
цикла, при неизменной степени реге¬ 
нерации: 

1 - Ар = 0; 2 - Ар = 0,048; 3 - Ар — 0,09; 
4- Ар = 0,167 


уровнем потерь давления в регенераторе, приведены характеристи- 
ки цикла ГТУ при чрезмерно высоких уровнях потерь давления в 
теплообменных аппаратах. За единицу отсчета принят 7г КО р(, при 
Ар = 0 (кривая 1). С увеличением потерь давления (Ар > 0, кри¬ 
вые 2-4 ) относительная оптимальная степень повышения давления 
ж к = тгк/тгкорі возрастает и при Ар = 0,167 приближается к 1,3. 

Влияние сопротивления теплообменных аппаратов на КПД или 
удельную мощность ГТУ можно проанализировать, применив рас¬ 
смотренные выше фиктивные значения КПД компрессоров и турбин 
(учитывающие потери давления в теплообменных аппаратах) при 
анализе соответствующих аналитических зависимостей типа (1.16) 
или (1.17). Например, для простого регенеративного цикла уравне¬ 
ние (1.17) примет вид 



( 1 . 21 ) 


где г) е — функция переменных т, р|*, рк, тг, X. 

Полный дифференциал функции нескольких переменных можно 
представить выражением 


л <9р е ; , <9р е , дт) 

аі]е = — ар к + ар т + 


др к 


дщ 


дт 


6 С ІТ + б?7Г. 


дтг 


( 1 . 22 ) 


В рассматриваемом случае нас интересует влияние отклонений 
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КПД процесса расширения г) т на КПД регенеративной ГТУ. При из¬ 
менении только параметра т] г и неизменных остальных параметрах 
уравнение (1.22) становится функцией одного параметра: 

Аг} е = (1.23) 

ОТ) т 

При малых отклонениях параметра точное уравнение может 
быть заменено приближенным его выражением, которое удобно пред¬ 
ставить в относительных величинах: 


Ат/е = / х щ 

Ѵе Ѵе дт) т Г) т 

Взяв частную производную от выражения (1.21) по т] г , подставив 
ее в соотношение (1.24), а также использовав (1.22), после преобра¬ 
зований окончательно получим 


Л*7е = 


1 “ сг?7е 


1 - 




Ді, т . 


(1.25) 


Выражение (1.25) можно использовать при малых отклонениях 
параметра г) т . Аналогичным образом можно было бы проанализи¬ 
ровать влияние изменения КПД компрессора т) к на эффективность 
ГТУ. 

Рассмотрим простой регенеративный цикл без промежуточного 
охлаждения. В этом цикле сопротивление регенератора учитывается 
введением фиктивного значения КПД турбины. 

Пример. Параметры исходного цикла: Др р = 0; Др к г = 0,05; г = 3,5, 
ст — 0,7, л к = 7 т} т = 0,9; г) к = 0,88; ч е = 0,348. 

Согласно зависимости (1.25), 


Ат )е = 


1 - аг) е 
X 


Дт7 т = 


1-0,7-0,348 


V 1 ТТ] т Т )к ) 


1 - 


1,74 


Лг? т = 2,03 Дд, 


3,5-0,9-0,88 


При относительных суммарных потерях в регенераторе Др р = 0,04 (см. 
рис. 1.12), т$ = 0,98 и соответственно = 0,98 • 0,9 = 0,882, Ат) т = 
= (0,9 — 0,882)/0,9 = 0,02. Следовательно, сопротивление регенератора 4% 
вызовет относительное снижение КПД ГТУ на 4,06 % при рассмотренных па¬ 
раметрах цикла. 
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Рис. 1.14. Схема воздушной системы охлаж¬ 
дения турбины двухконтурного турбовентиля¬ 
торного авиационного двигателя: 
а - принципиальная схема двигателя; б - термодинами¬ 
ческий цикл второго контура двигателя; а-Ь-б-а - цикл 
при отсутствии теплообменника; а-Ь-е-Н-а - цикл при 
наличии теплообменника 

Параметры теплообменных аппаратов вспомогательных систем 
ГТУ не оказывают непосредственного влияния на выбор основных 
параметров ГТУ и на характеристики ГТУ. Исключение составля¬ 
ют теплообменные аппараты системы охлаждения турбины. Такие 
теплообменники встраиваются в систему охлаждения для предвари¬ 
тельного охлаждения охладителя или для отвода теплоты из замкну¬ 
той системы охлаждения. Характерным примером может служить 
воздушная система охлаждения турбины двухконтурного турбовен¬ 
тиляторного авиационного двигателя, принципиальная схема кото¬ 
рой дана на рис. 1.14, а. Воздух для охлаждения турбины 4 отби¬ 
рается от компрессора 2 первого контура, подается в воздухоохла¬ 
дитель 6, расположенный в воздушном канале 5 второго контура 
двигателя, и затем поступает на охлаждение турбины. Воздух в 
канал второго контура нагнетается вентилятором 1, проходит по 
каналу 5 и затем расширяется в сопле 7, создавая тягу второго кон¬ 
тура (для простоты рассуждений рассматривается схема двухкон¬ 
турного двигателя без сгорания во втором контуре). На рис. 1.14, б 
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показан исходный термодинамический цикл а-Ь-і-а второго конту¬ 
ра двигателя при отсутствии в нем теплообменника, а также цикл 
а-Ъ-е-к-а при наличии его в контуре. Для большей наглядности 
анализируемого эффекта понижение давления вследствие собствен¬ 
ного сопротивления канала 5 отнесено к эффективности т) р процесса 
расширения в выходном сопле 7. При наличии в канале 5 теплооб¬ 
менника вследствие его сопротивления давление р & понижается до 
давления р е , но одновременно происходит воздух подогревается от¬ 
водимой через теплообменник теплотой, т.е. осуществляется полный 
тепловой цикл теплового двигателя. Очевидно, что цикл с теплооб¬ 
менником становится целесообразным, когда работа процесса рас¬ 
ширения е-к становится больше работы расширения Ъ-сІ, поскольку 
работа сжатия в сопоставимых циклах одна и та же (индексы при 
температуре Т и давлении р характеризуют температуру и давление 
в соответствующих точках, см. рис. 1.14): 


°рТ Ь 


К — 1 


к—1 

І-(НІ') ” 
Крь 
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(1.26) 


ИЛИ 




> 1 , 


(1.27) 


к—1 

где X = ( —) К : АТ — подогрев воздуха в теплообменном аппа- 
Ѵа' 

/ _ 

рате; е = ^1 - А р тл ) “ • 

Решая уравнение (1.27) относительно подогрева воздуха во вто¬ 
ром контуре АТ, получаем выражение, характеризующее минималь¬ 
но необходимый подогрев воздуха второго контура в теплообменни¬ 
ке: 



(1.28) 
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Рассмотрим влияние теплообменника на параметры двухкон¬ 
турного ГТД на конкретном примере. 

Пример. Основные исходные данные: 
степень повышения давления в первом контуре 7Г К = 25; 
степень повышения давления вентилятора 7Г В = 2; 
степень двухконтурности і = 2; 

КПД компрессора первого контура г) к = 0,89; 

КПД вентилятора т] к — 0,89. 

Результаты расчета по выражению (1.28) сведены в табл. 1.2. 


Таблица 1.2. Определение температуры минимально необходимого 
подогрева воздуха второго контура 


Показатель 

Температура Т а на входе в двигатель, К 

288 

223 

Относительные потери давления 

0,005 

0,01 

0,005 

0,01 

в теплообменнике, Ар т .а 





Температура минимально 

1,85 

3,84 

1,43 

2,96 

необходимого подогрева 





воздуха второго контура, К 






Для данного примера при Т а = 288 К температура за компрес¬ 
сором первого контура составляет 780 К. Допустим, что при пони¬ 
жении температуры охлаждающего воздуха на ДТ охл = 200 К, т.е. 
до 580 К, относительный расход воздуха д из первого контура на 
охлаждение составляет 0,08. Следовательно, подогрев воздуха вто¬ 
рого контура при этом будет АТ = __ д . 200/2 = 8 К, 

і 

что превышает минимально необходимый подогрев воздуха второ¬ 
го контура для получения положительного эффекта от увеличения 
тяги второго контура. 

Заметим, что понижение температуры охлаждающего воздуха 
на 200 К может привести примерно к полуторному снижению расхо¬ 
да охлаждающего воздуха, т.е. в варианте без теплообменника рас¬ 
ход воздуха на охлаждение мог бы превысить 0,12. Размещенный 
во втором контуре теплообменник системы охлаждения приводит к 
увеличению тяги и экономичности двухконтурного авиационного га¬ 
зотурбинного двигателя. Однако для этого требуются оптимизация 
и согласование параметров теплообменника системы охлаждения с 
параметрами системы охлаждения и двигателя. 
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Аналогичный подход приемлем при анализе параметров вспомо¬ 
гательных теплообменных аппаратов любой другой системы охла¬ 
ждения. 

Далее, в учебнике при анализе конкретных типов теплообмен¬ 
ных аппаратов рассматриваются другие характерные примеры вза¬ 
имного влияния параметров теплообменных аппаратов и ГТУ. 

1.4. Технико-экономические требования 
к теплообменным аппаратам 

Независимо от назначения и используемого типа теплообменных 
аппаратов предъявляемые к ним требования — теплогидравличе¬ 
ские (режимные), конструктивные, технологические, эксплуатаци¬ 
онные и экономические — носят достаточно общий характер. 

Теплообменный аппарат должен обеспечивать заданный тепло- 
съем в рабочем диапазоне температур теплоносителей как на рас¬ 
четном режиме, так и на режимах частичной мощности, а также 
удовлетворять требованиям по заданному уровню потерь давления 
теплоносителей или насосной мощности для циркуляции теплоно¬ 
сителей. Конструктивные формы теплообменного аппарата, массу 
и габарит согласуют с компоновочным решением энергоустановки, 
элементом которой является данный теплообменник. Кроме того, к 
массе и габаритным размерам теплообменного аппарата могут быть 
предъявлены специальные требования, связанные с доставкой тепло¬ 
обменного аппарата к месту постоянной эксплуатации. Например, 
регенераторы или промежуточные воздухоохладители крупных ста¬ 
ционарных ГТУ часто доставляются потребителю отдельно от ГТУ 
с помощью различного рода транспортных средств. В этом случае 
дополнительные ограничения на массу и габарит сопряжены с требо¬ 
ваниями транспортировки теплообменного аппарата. Так, для удо¬ 
влетворения этих требований может потребоваться многомодульное 
исполнение теплообменника с окончательной сборкой модулей в еди¬ 
ный теплообменник на площадке потребителя. Аналогичные требо¬ 
вания могут предъявляться к теплообменникам космического назна¬ 
чения, когда, после доставки объекта на орбиту предусматривается 
“развертывание” теплообменника в рабочую позицию. 

Конструкция теплообменного аппарата должна быть ориентиро¬ 
вана на использование высокотехнологичного производства и унифи¬ 
цированных элементов конструкции, что обеспечивает минимальные 
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стоимость изготовления и трудозатраты при ее доводке. Так, широ¬ 
ко применяют унифицированные секции, из которых составляют ма¬ 
трицу теплообменника заданной тепловой производительности. Ма¬ 
териалы, используемые для изготовления теплообменника, должны 
быть работоспособными в рабочем диапазоне значений температуры 
и давления, быть совместимыми с теплоносителями, а также долж¬ 
ны характеризоваться высокой износоустойчивостью при работе в 
абразивной среде, допускать тепловые удары при внезапных измене¬ 
ниях режимных параметров, обладать высокой теплопроводностью, 
а для теплообменных аппаратов аккумуляционного типа — и высо¬ 
кой теплоемкостью. 

Конструкция теплообменного аппарата и способ его изготовле¬ 
ния должны обеспечивать рабочий ресурс и надежность в пределах 
заданного полного или межремонтного ресурса (в некоторых слу¬ 
чаях доступ для ремонта теплообменного аппарата в пределах за¬ 
явленного ресурса является невозможным по условиям эксплуата¬ 
ции объекта). Конструкция теплообменного аппарата должна быть 
ориентирована на малую стоимость технического обслуживания, его 
легкость и удобство, должна характеризоваться высокой ремонто¬ 
пригодностью. Для работы на загрязняющих средах теплообменный 
аппарат конструируют так, чтобы загрязнение в процессе эксплуа¬ 
тации было минимальным, а очистка поверхности теплообмена была 
эффективной, дешевой и по возможности “на ходу”, без отключения 
теплообменного аппарата. 

При эксплуатации теплообменного аппарата должна соблюдать¬ 
ся техника безопасности, выполняться экологические требования и 
требования санитарно-технических норм. 

Безусловно, для теплообменного аппарата конкретного назначе¬ 
ния и заданных условий работы многие из требований исключаются. 
Тем не менее даже уменьшенный объем требований удовлетворить 
одновременно довольно сложно. Поэтому в процессе проектирова¬ 
ния теплообменного аппарата ведется поиск компромиссных реше¬ 
ний, которые в большей степени удовлетворяют предъявленным тре¬ 
бованиям. К сожалению, объективной оценки качества выбранного 
компромиссного решения не существует — все определяется опытом 
разработчика. 
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Глава 2 

ТЕПЛОПЕРЕДАЧА И ГИДРАВЛИЧЕСКОЕ 
СОПРОТИВЛЕНИЕ ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ 
ПОВЕРХНОСТНОГО ТИПА 

2.1. Конвективный теплообмен в матрице 
теплообменного аппарата 

Теплообмен между поверхностью теплообмена и обтекающим ее 
потоком теплоносителя происходит за счет явлений конвекции и из¬ 
лучения. В большинстве практически используемых теплообменных 
аппаратов ГТУ уровень рабочих температур таков, что доля лучи¬ 
стого теплового потока в передаваемом тепловом потоке пренебрежи¬ 
мо мала. Поэтому обычно рассматривают только конвективный те¬ 
пловой поток, а доля лучистого теплового потока учитывается введе¬ 
нием соответствующей поправки к конвективному тепловому пото¬ 
ку. В высокотемпературных теплообменниках или холодильниках- 
излучателях, где процесс большею частью или целиком определяется 
излучением при расчете теплообмена, используют закономерности 
теплового излучения. 

Для теплообменника характерна принудительная циркуляция 
теплоносителя через каналы матрицы, даже если таковая являет¬ 
ся результатом естественной тяги, генерируемой башней воздушной 
градирни, вытяжной трубой или скоростным напором втекающего 
потока. Режим движения теплоносителя, обтекающего поверхность 
теплообмена, может быть ламинарным, переходным или турбулент¬ 
ным. В зоне переходного режима при небольших отклонениях значе¬ 
ния числа Рейнольдса от расчетного можно ожидать резкого измене¬ 
ния характеристик теплообмена, что делает работу теплообменного 
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аппарата непредсказуемой. Поэтому теплообменные аппараты пред¬ 
почитают проектировать на ламинарный или турбулентный режим 
течения теплоносителей. Хотя турбулентный режим характеризует¬ 
ся более интенсивным конвективным теплообменом и является пред¬ 
почтительным, теплообменные аппараты с высококомпактными по¬ 
верхностями теплообмена (малые гидравлические диаметры), а так¬ 
же теплообменные аппараты с высоковязкими, теплоносителями ча¬ 
сто проектируют на ламинарный режим, что позволяет избежать 
чрезмерных потерь давления теплоносителей. 

Несмотря на высокий уровень развития теории конвективного 
теплообмена, применение строгих теоретических решений для рас¬ 
чета теплообмена в теплообменных аппаратах носит ограниченный 
характер, так как реальный тепловой поток при сложных конфигура¬ 
циях каналов, неравномерных полях давлений и температур сильно 
отличается от его теоретической модели. Поэтому в основу процес¬ 
сов расчета конвективного теплообмена в элементах поверхностей 
теплообмена положены данные обширных экспериментальных ис¬ 
следований теплообмена на специальных моделях и натурных объек¬ 
тах, обработанные на основе теории подобия и представленные в ви¬ 
де критериальных уравнений типа Хи = /(Не, Сг, Рг, 1/(1, Т с /Т ж ). 
При расчете процессов конвективного теплообмена часто использу¬ 
ют также критериальное уравнение в виде 8і = Хи/(КеРг). Кон¬ 
кретные критериальные уравнения содержатся в многочисленных 
справочниках по теплообмену. Ниже приведены лишь некоторые из 
них, необходимые для изложения последующего материала. 

Расчет осредненного по длине канала коэффициента теплоотда¬ 
чи при ламинарном течении теплоносителя при 1/(1 > 10 и Ке > 10 
можно производить по зависимости, рекомендованной И.М. Михее¬ 
вым: 


Хи = 1,4(Ке//Л)°- 4 Рг^ 43 (Рг ж /Рг с ) 


ч 0,25 


(2.1) 


где Хи = ——; Ке =-; индекс “ж” означает, что теплофизические 

свойства теплоносителя приняты по средней температуре теплоноси¬ 
теля, а индекс “с” — по температуре стенки. Комплекс (Рг ж /Рг с ) 0,25 
учитывает зависимость теплофизических свойств теплоносителя от 
температуры и направления теплового потока. Зависимость (2.1) 

^ г /л 

справедлива для значений — < 0,067Ке ж Рг ж . 

а 
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5 /б 

Если 1/(1 > 0,067Ке ж Ргж , то значение числа N 4 становится по¬ 
стоянным, соответствующим стабилизированному течению тепло¬ 
носителя в канале. Это постоянное значение числа называется пре¬ 
дельным. Для канала цилиндрической формы при ^ = сопзі пре¬ 
дельное значение числа Нуссельта 

N 4 = 3,657. (2.2) 

Для каналов другой конфигурации (при постоянной температуре 
стенки или постоянном вдоль канала тепловом потоке) значение чи¬ 
сла N 11 для стабилизированного потока колеблется от 8,235 до 1,99. 
Зависимости (2.1) и (2.2) справедливы в условиях, когда влияние 
подъемных сил и других возмущающих факторов не проявляется. 

При турбулентном режиме для стабилизированного потока те¬ 
плообмен в канале описывается зависимостью, рекомендованной 
М.А. Михеевым: 

N4 =0,021Ке°' 8 Рг^ 43 (^)°’ 25 . (2.3а) 

Для стабилизированного потока газообразного теплоносителя 
можно воспользоваться также формулой Кутателадзе и Леонтье¬ 
ва [9] 

N 11 = 0,023Ке 0 ’ 8 Рг^ 4 ^) -0 ’ 37 . (2.36) 

Определяющим геометрическим размером, используемым в 
уравнениях (2.1)—(2.36), является гидравлический диаметр канала, 
определяющей температурой — средняя температура теплоносите¬ 
ля. Начальный участок канала, особенно на первых 10 калибрах, 
характеризуется повышенным значением коэффициента теплоотда¬ 
чи, что часто используют при разработке интенсифицированных по¬ 
верхностей теплообмена. Влияние начального участка канала учи¬ 
тывают поправкой €[ (табл. 2.1), на которую умножают число N 4 , 
определенное по зависимостям для стабилизированного потока. 

Таблица 2.1. Значения поправки е\ 












В большинстве случаев относительная длина канала в матрице 
теплообменника существенно превышает 50 калибров, что не требу¬ 
ет введения поправки на начальный участок. 

Для расчета теплообмена в канале при переходном режиме мож¬ 
но, например, использовать зависимость [20] 



В расчетной практике удобнее применять однотипные уравнения 
(особенно при использовании ЭВМ), поэтому для расчета теплообме¬ 
на в канале при переходном режиме можно пользоваться уравнением 
(2.3а) и для переходной области, умножая полученный результат на 
поправочный коэффициент ф. Значения поправочного коэффициента 
ф сведены в табл. 2.2. 

Таблица 2.2. Значения поправочного коэффициента ф 
для переходного режима 


Ке 

2200 

2300 

2500 

3000 

3500 



6000 

9000 

10000 

Ф 

0,22 

0,35 

0,45 

0,59 

0,7 

0,76 

0,86 

0,91 

0,99 

1,0 


Расчет теплообмена при поперечном обтекании трубного пучка 
коридорной компоновки можно производить по зависимостям 

N4 = 0,56Ке 0,5 Рг^ 36 П Р И Ке < ІО 3 ; (2.5) 

N4 =0,22Ке°’ 65 Рг^ 36 (^)°’ 25 при Ке > ІО 3 . (2.6) 

Для пучка шахматной компоновки используют зависимости 

N 11 = 0,5бКе 0,5 Рг^ 36 при Ке<10 3 ; (2.7) 

N 0 = 0,4Ке°' 6 Р4' 36 (^) 0 ’ 25 при Ке > ІО 3 , (2.8) 

где определяющим размером является наружный диаметр трубы, а 
теплофизические параметры приняты по средней температуре те¬ 
плоносителя. 
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Зависимости (2.5)-(2.8) справедливы для расчета теплообмена 
начиная с третьего ряда труб и при натекании потока теплоноси¬ 
теля под углом 90°. Для труб первого ряда вносится поправочный 
коэффициент 0,6; для труб второго ряда коридорного трубного пуч¬ 
ка — 0,9; шахматного — 0,7. При малой глубине трубного пучка 
определяют средневзвешенное значение коэффициента теплоотдачи, 
а при больших глубинах влиянием первых рядов пренебрегают. 

Влияние угла натекания потока на трубный пучок учитыва¬ 
ют поправкой Е(р (табл. 2.3), на которую следует умножить значения 
числа ІЧи, рассчитанные по выражениям (2.5)-( 2.8). 

Таблица 2.3. Значения поправки 


<р, градусы 

90 

80 

70 

60 

50 

40 

30 

20 

С(р 

1 

1 

0,98 

0,94 

0,88 

0,78 

0,67 

0,52 


К числу часто используемых поверхностей теплообмена отно¬ 
сятся развитые оребренные поверхности различного типа. Геоме¬ 
трические и теплогидравлические характеристики многих из них в 
систематизированном виде представлены в монографии В.М. Кейса 
и А.Л. Лондона [8], а также содержатся в многочисленных публика¬ 
циях других исследователей. 


В регенераторе ГТУ 
ГТ-50-800 ХТГЗ использована 
трубчатая поверхность с ореб- 
рением, ориентированным 
вдоль оси трубы. Геометриче¬ 
ские размеры оребренной трубы 
показаны на рис. 2.1. Для рас¬ 
чета внешнего теплообмена при 
Не = 2500 ... 4500 заводом реко¬ 
мендована зависимость 

N 11 = 0,0252Ке°’ 8 Рг^ 43 , (2.9) 

где характерный геометричес¬ 
кий размер — эквивалентный 
диаметр межтрубного канала. 
Теплофизические параметры 
теплоносителя приняты по 



Рис. 2.1. Оребренная поверхность 
теплообмена регенератора ГТУ 
ГТ-50-800 ХТГЗ (число ребер 12) 
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средней температуре теплоносителя, коэффициент теплоотдачи от¬ 
несен ко всей оребренной поверхности (т.е. не учитывается нерав¬ 
номерная температура ребра). Зависимость (2.9) справедлива при 
использовании в качестве теплоносителей воздуха, дымовых газов и 
ребер из стали 1Х18Н9Т. 

2.2. Теплопередача через оребренную поверхность 

теплообмена 


2.2.1. Коэффициент эффективности ребра 


В общем случае стационарный процесс распространения тепло¬ 
ты в массиве ребра с постоянной теплопроводностью подчиняется 
уравнению Лапласа 


д 2 Т д 2 Т д 2 Т _ 

дх 2 ду 2 дг 2 


( 2 . 10 ) 


Если пренебречь изменением температуры вдоль длины ребра 
(ребро с бесконечной продольной теплопроводностью), то задача 
сведется к двумерной. Но даже в этом случае для ее решения при¬ 
дется прибегать к численным методам, что считается нецелесообраз¬ 
ным для рутинных инженерных расчетов. Вместе с тем многолет¬ 
ний опыт проектирования свидетельствует о том, что при реальных 
размерах ребра, реальных граничных условиях и теплопроводности 
материала ребра допустимо пренебречь двухмерностью температур¬ 
ного поля, представляя процесс распространения теплоты в ребре в 
одномерной постановке. 

В классической теории теплообмена рассматривается одномер¬ 
ная задача распространения теплоты в прямом ребре прямоугольно¬ 
го, треугольного или трапециевидного профиля и в кольцевом ребре 
прямоугольного профиля (рис. 2.2), что, по существу, охватывает 
практический диапазон используемого оребрения. Решение ищут 
для постоянных вдоль контура граничных условий (а = сопзі и 
Т ж = сопзі). 

Для ребра высотой / р температура на торце ребра 

Т[ = Т Ж + (То - Г*)- 1 ~а -, (2.11) 

сЬ т/р Н--зЬ т/р 

тА 
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Рис. 2.2. Геометрические характеристики оребрения: 


а - прямое ребро прямоугольного профиля; б - прямое ребро треугольного 
или трапециевидного профиля; в - кольцевое ребро прямоугольного про¬ 
филя; То - температура основания ребра; Ті - температура торца ребра; 

І р - высота ребра; 6 - толщина ребра; 6 \ - толщина ребра у основания 
трапециевидного ребра; 62 - толщина ребра на конце трапециевидного ре¬ 
бра; х - координата сечения ребра; <1х - элементарное приращение высоты 
ребра; г\ - радиус трубы у основания ребра; г 2 - радиус периферийного 
сечения ребра; т - радиус рассматриваемого сечения; д,т - элементарное 
приращение радиуса 

передаваемый тепловой поток 

а 

—- + іптір 

Я = Аш/(То - Т Ж )-^А_-, (2.12) 

1 Н-- іЬ т/р 

тп А 

где Т ж — температура окружающей среды; То — температ ура осно¬ 
вания ребра; А — теплопроводность ребра; т = у2а;/(А<5); 8 — тол¬ 
щина ребра; / — площадь поперечного сечения ребра. Если торец 
ребра теплоизолирован, температура на торце ребра 

г, = Г* + (Го - (2.13) 

теплосъем с боковой поверхности ребра 

<2 = \/т(То - Т ж )і\ітІ р . (2.14) 
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Выражения (2.13) и (2.14) более удобны в расчетной практике. 
Ими можно также пользоваться и при расчете ребра конечной вы¬ 
соты с нетеплоизолированным торцом, если высоту ребра условно 
увеличить на половину его толщины. 

Расчетные зависимости для ребер иной геометрии выражены че¬ 
рез функции Бесселя и неудобны для расчетной процедуры. Поэтому 
применяют упрощенный расчет. Определяют теплосъем ф п прямого 
ребра прямоугольного профиля равной высоты и толщины (для тре¬ 
угольного и трапециевидного принимается средняя толщина ребра) 
длиной 1 м и поверхностью Е п , а затем вносят поправку е на форму 
ребра и учитывают реальную поверхность теплообмена Е ребра: 
<5 = (^ п еЕ/ Е п . Значения поправки е для ребер трапециевидного 
и треугольного профилей приведены на рис. 2.3, а для кольцевого 
ребра — на рис. 2.4. 

При анализе теплосъема с ребра удобно ввести понятие “эффек¬ 
тивность ребра”. Рассмотрим прямое ребро прямоугольного профи¬ 
ля. Локальная температура Т х изменяется вдоль высоты ребра от 
основания до торца по закону экспоненты. Теплосъем с ребра можно 
определить зависимостью (торец теплоизолирован) 

О = а(І(То - Т ж ) I (2-15) 

О 


или 

Я = схШр(То - Т ж )77р, (2.16) 

где V — периметр поперечного сечения ребра; т) р — коэффициент 
эффективности ребра. 




Рис. 2.3. Вспомогательный гра¬ 
фик для расчета ребер трапецие¬ 
видного и треугольного профилей 


Рис. 2.4. Вспомогательный гра¬ 
фик для расчета кольцевого ребра 
прямоугольного профиля 
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Совместное рассмотрение выражений (2.15) и (2.16) позволя¬ 
ет представить коэффициент эффективности прямого ребра прямо¬ 
угольного профиля в виде 


1Ьт/ р 

т/р 


(2.17) 


2.2.2. Коэффициент эффективности оребренной поверхности, 
коэффициент теплопередачи через оребренную поверхность 

Оребренная поверхность теплообмена может представлять собой 
стенку с односторонним или двусторонним оребрением. Рассмотрим 
поверхность с двусторонним оребрением, схема которой представле¬ 
на на рис. 2.5. Там же приведены геометрические характеристики 
поверхности, температуры теплоносителей Т \, Т 2 и коэффициенты 
теплоотдачи ад и с* 2 . Теплопроводность материала ребра и стенки 
принята одинаковой и равна Л. Принято допущение, что градиент 
температуры вдоль стенки, несущей оребрение, равен нулю. Тепло¬ 
вой поток через оребренную стенку может быть представлен систе¬ 
мой трех уравнений, описывающих конвективные тепловые потоки 
к оребренным сторонам поверхности теплообмена и тепловой поток 
теплопроводностью через несущую оребрение стенку 


(Т’мрі + 7 ? рі»?рі)аі(Ті - Гсі) = ф; (2.18) 

^(Т с1 -Т <Л )Р с = Я\ (2.19) 

(Т’мрі + ^2^2)^2(702 - 7 г) = ( 2 , ( 2 . 20 ) 

где і^мр — площадь межреберной поверхности, Р р — площадь по¬ 
верхности ребра; г) р — коэффициент эффективности ребра; Т с і, 
Т с 2 — температура поверхности несущей стенки; Р с — площадь по¬ 
верхности несущей стенки. 

Принимая во внимание, что полная площадь поверхности Г ор по 
оребренной стороне составлена из площади межреберной поверхно¬ 
сти -Р мр и площади поверхности оребрения Р р , зависимости (2.18) 
или (2.20) можно представить в виде 

Т’мр + ГрѴр = Т’ор (і - у^(1 - %)) = а ( Т ®_ Тс у 
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Рис. 2.5. Схема оребренной поверх¬ 
ности с двусторонним оребрением 



откуда 

Ѵор — (і — ^г"(1 — *7р))> (2.21) 

где т) ор — коэффициент эффективности оребренной поверхности. 

Совместное решение уравнений (2.18)—(2.20) с учетом (2.21) при¬ 
водит к следующему выражению: 


Я 

Ті-Т 2 


(- . 1 . 

Ѵаіі^орі 



1 

& 2^2>?ор2 



( 2 . 22 ) 


правая часть которого представляет собой произведение коэффици¬ 
ента теплопередачи на поверхность теплообмена. В зависимости от 
того, какая поверхность теплообмена (одна из трех) будет принята в 
качестве расчетной, выражения коэффициента теплопередачи через 
оребренную поверхность будут иметь следующие значения: 

если коэффициент теплопередачи приведен к оребренной поверх¬ 
ности Р и то 

к ъ = I Щ I Ж ^ 2 ' 2Ѵ> 

-1-- Н- 

ОД^орІ Аі^с &2‘Чор2 Р2 

если коэффициент теплопередачи приведен к оребренной поверх¬ 
ности Р 2 , то 

= I Щ I Ж 

-1-- -1 

®2Цор2 <^1^ор1 ^1 


(2.24) 


если коэффициент теплопередачи приведен к исходной гладкой 
поверхности Р с , то 

К Р С = у ^ | рг. (2.25) 

- - - + - + - - 

СПѴоѵіГі А 0!2»?ор2 Р*2 

Выражения (2.23)—(2.25) просты в использовании, и именно их 
употребляют в практике расчетов теплообменных аппаратов. При¬ 
менение этих же выражений при обработке результатов теплового 
эксперимента на оребренной поверхности конкретной геометрии (по¬ 
лучение критериальных зависимостей N4 = /(Ке)) с последующим 
их использованием при расчетах коэффициента теплопередачи по¬ 
вышает степень достоверности расчетных результатов. 


2.2.3. Дополнительная информация 
об оребренных поверхностях 


Условия выгодности введения оребрения. Поскольку оребрен¬ 
ная поверхность технологически сложнее и дороже неоребренной, 
следует оценить условия выгодности введения оребрения. Очевидно, 
что оребрение становится выгодным, если это приводит к увеличе¬ 
нию передаваемого теплового потока. Математически это формули¬ 
руется так: 

(226) 

Следовательно, предельным является условие равенства произ¬ 
водной (2.26) нулю. Такое утверждение окажется справедливым, 
если тепловой поток через ребро будет представлен выражением 
(2.12), учитывающим теплосъем с торца ребра. Дифференцирова¬ 
ние этого уравнения по / р и последующее приравнивание производ¬ 
ной нулю приводят к равенству 


( 


, а 1 , \ гг 

1 + Шт/р — у 

А т /сп^і 



а 1 
А сЬ 2 т/ р ’ 


(2.27) 


которое удовлетворяется при условии 2\/{а8) = 1. Следовательно, 
если 2А І(ос8) > 1, то оребрение становится выгодным. Но практиче¬ 
ски оребрение становится оправданным, когда эта величина дости¬ 
гает значения, по крайней мере, равного 50. 
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Ребро минимальной массы. При проектировании теплообмен¬ 
ных аппаратов энергоустановок, для которых по тем или иным со¬ 
ображениям вводится жесткое ограничение массы оребренной ма¬ 
трицы теплообменника, геометрический размер ребра можно вы¬ 
брать таким, что при фиксированном теплосъеме масса ребра оказы¬ 
вается минимальной. Для определения таких геометрических соот¬ 
ношений, следуя Э.Р. Эккерту, рассмотрим ребро постоянной массы, 
что при заданной плотности материала ребра соответствует ребру с 
постоянной площадью, ограниченной профилем контура ребра, т.е. 
/п = /р<$ = сопзі. Следовательно, высоту ребра можно представить 
как / р = / п /6. Подставив это в уравнение (2.14), получим выраже¬ 
ние для теплосъема с ребра, у которого площадь контура равна / п , 
а глубина — 1м: 

Я = ѴыГб (То - Г Ж )Ш . (2.28) 


Дифференцируя выражение (2.28) по 8 и приравнивая производ¬ 
ную к нулю, определяем оптимальное соотношение для ребра посто¬ 
янной массы, при котором ребро передаст максимальный тепловой 
поток: 


/2а /п 

V А 8 6 



(2.29) 


При т/р = 
прямоугольного 


/ 


ор{, — 



1,419 коэффициент эффективности прямого ребра 
профиля 7/р = 0,63 и оптимальная высота ребра 

ребра треугольного профиля оптимальная высота 


„ . /0,845А<5 

ребра / 0 рі = у-• 

Сопоставление массы прямоугольного и треугольного ребер 
равной тепловой производительности показывает, что матери¬ 
алоемкость треугольного ребра ниже примерно на 44%. 

Очевидно, можно рассмотреть и другие очертания поперечного 
сечения ребра в поисках оптимального профиля, отвечающего усло¬ 
вию минимизации массы ребра. Немецким теплотехником Э. Шмид¬ 
том было показано, что такому условию отвечает постоянство гра¬ 
диента температуры вдоль высоты ребра, т.е. каждое поперечное 
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сечение ребра работает с одним и тем же удельным тепловым пото¬ 
ком. При этом контур ребра образуется дугой окружности радиусом 


а(То-Т х у 



где ^ — удельный тепловой поток в поперечном сечении ребра. 

Ребро Шмидта характеризуется меньшей массой, нежели ребро 
треугольного профиля. Однако выигрыш в массе очень маленький, 
а технологические усложнения значительные. Кроме того, профиль 
ребра Шмидта соответствует строго определенным значениям коэф¬ 
фициента теплоотдачи, тогда как в условиях эксплуатации значение 
а может изменяться. Поэтому такое ребро представляет лишь тео¬ 
ретический интерес и на практике не используется. 

Влияние коэффициента теплоотдачи на эффективность ре¬ 
бра. В приведенном выше анализе оребренной поверхности все вы¬ 
воды сделаны в предположении постоянства коэффициента теплоот¬ 
дачи вдоль всей оребренной поверхности. В действительности ко¬ 
эффициент теплоотдачи изменяется вдоль высоты ребра; при этом 
минимальное значение коэффициента теплоотдачи находится у осно¬ 
вания ребра, а максимальное — у его вершины. 

По данным исследований М. Якоба, изменение локального а х по 
высоте ребра описывается зависимостями: 
для ламинарного режима 


а х = а к 


1 - 0,35 



(2.31) 


для турбулентного режима 


а х = «к 




(2.32) 


где а к — коэффициент теплоотдачи у вершины ребра; з — расстоя¬ 
ние между ребрами; / р — высота ребра; х — расстояние от корнево¬ 
го сечения ребра. Зависимости (2.31), (2.32) хорошо согласуются с 
результатами экспериментов на оребренной поверхности, выполнен¬ 
ных в МГТУ им. Н.Э. Баумана. Из этих зависимостей следует, что 
происходит заметное снижение коэффициента теплоотдачи по мере 
удаления от вершины ребра. В прикорневых зонах ребра локальный 
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температурный напор наибольший, а коэффициент теплоотдачи ми¬ 
нимальный. У вершины ребра имеет место обратная ситуация. 

Не приводя громоздких теоретических выводов проанализиру¬ 
ем влияние неоднородности коэффициента теплоотдачи на тепловой 
поток и распределение температур по высоте ребра на конкретном 
примере. 

Пример. Основные исходные данные: 

/ р = 0,01 м; « = 0,0002 м; Л = 30 Вт/(м-К); 
длина ребра по потоку теплоносителя принята условно 1 м; 
коэффициент теплоотдачи при вершине ребра принят 90Вт/(м*К); 
изменение коэффициента теплоотдачи вдоль ребра определено по зависимо¬ 
сти (2.31); 

температурный напор у корневого сечения ребра принят 116 К; 
температура окружающей среды — 0°С. 

Расчет проводился по участкам, в пределах которых коэффициент тепло¬ 
отдачи принимал постоянное, осредненное по участку, значение. В пределах 
участка расчет изменения температуры ребра и теплового потока произведен по 
выражениям (2.11) и ( 2.12) соответственно. При расчете торец ребра принят 
теплоизолированным. Для сопоставления произведен расчет теплосъема с ре¬ 
бра и распределения температуры вдоль высоты ребра в условиях постоянства 
коэффициента теплоотдачи вдоль высоты ребра; при этом принято среднее по 
высоте ребра значение коэффициента теплоотдачи, определенное по зависимости 
для ламинарного режима, 


С* С р — &к 


1 - 0,12 



(2.33) 


Теплосъем с ребра при учете переменности коэффициента теплоотдачи 
вдоль высоты ребра оказался на 11,6% меньше, чем в условиях постоянного 
осредненного значения коэффициента теплоотдачи, и составил 82 Вт. Измене¬ 
ние температуры по высоте ребра представлено в табл. 2.4. 


Таблица 2.4- Изменение температуры по высоте ребра 


_ Я 

х ~ т 

*р 

0 

0,25 

0,5 

0,75 

1,0 

Вт 

) о тг 

м 2 К 

20,67 

51 

72,66 

85,67 

90 

о 

О 

116 

85,36 

63 

50 

45,75 

Вт 

аСР ’ М*-К 

а ср — 66,4 = сопві 

г 1 

о 

О 

ш,б 

84,3 

64,5 

53,6 

50,17 
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Неучет влияния переменности а х , таким образом, влияет на из¬ 
менение температуры по высоте ребра и приводит к некоторому за¬ 
вышению теплового потока. Однако это замечание больше относит¬ 
ся к расчету систем охлаждения элементов конструкций. В тепло¬ 
обменных аппаратах при расчете оребренных поверхностей исполь¬ 
зуют осредненное постоянное значение коэффициента теплоотдачи. 
Это не приводит к ошибкам при определении ф, поскольку, как пра¬ 
вило, исходной информацией для определения а ср служат обобщен¬ 
ные критериальные зависимости, построенные на осредненных зна¬ 
чениях коэффициента теплоотдачи, полученных при продувке оре¬ 
бренных поверхностей. 

Учет влияния двухмерности температурного поля при рас¬ 
чете оребренной поверхности. Методы расчета коэффициентов те¬ 
плоотдачи, рассмотренные выше, основаны на гипотезе одномерно¬ 
сти температурного поля. В действительности температурное поле 
может быть существенно двухмерным. На рис. 2.6 представлен при¬ 
мер температурного поля в оребренном элементе, полученного ме¬ 
тодом электротепловой аналогии. Можно видеть, что двухмерный 
характер изменения температуры имеет место не только в ребре, но 
и в стенке, несущей оребрение. Двухмерность температурного по¬ 
ля свидетельствует о том, что передаваемый через оребренный эле¬ 
мент тепловой поток перераспределяется между стенкой и ребром, 
т.е. происходит взаимодействие ребра и стенки, что не учитывается 
одномерными теориями. Вместе с тем двухмерные модели теплопро¬ 
водности требуют использования численных методов расчета, тогда 
как одномерные обладают максимальной простотой и более привле¬ 
кательны для инженерных расчетов. Поэтому делаются многочи¬ 
сленные попытки усовершенствования одномерных моделей путем 
введения учета двухмерности явления теплопередачи и повышения 
за счет этого достоверности расчетов. 

Рассмотрим метод расчета теплопередачи через оребренную 
стенку, разработанный В.В. Уваровым. На рис. 2.7, а представлена 
схема поверхности с двусторонним оребрением и совмещенными ре¬ 
брами, а на рис. 2.7, б — поверхности с ребрами, смещенными отно¬ 
сительно друг друга на половину шага. Исходя из предпосылки, что 
высота ребра и межреберное расстояние намного больше толщины 
несущей стенки и ребер, модель оребренного элемента поверхности 
представлена состоящей из стержней 1-4 (рис. 2.8, а) для стенки с 
совмещенными ребрами и стержней 1-3 (рис. 2.8, в) для стенки со 


3 - 10681 
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5мм 



Рис. 2.6. Температурное поле в попе¬ 
речном сечении оребренного элемента 
плоской стенки (по результатам элек¬ 
тротеплового моделирования): 
оц = 1163 Вт/(м 2 -К); а 2 = 581 Вт/(м 2 -К); 
Ті = 1273 К; Т 2 = 473 К; Л = 11, 6 Вт/(м-К); 
1 - 581 К; 2 - 798 К; 3 - 950 К; 4 - 1007 К 




Рис. 2.7. Расчетные схемы поверхностей теплообмена с двусторон¬ 
ним оребрением: 

а - поверхность с совмещенными ребрами; б - поверхность со смещенными ребра¬ 
ми; «і, а 2 - коэффициенты теплопередачи; Ті, Т 2 - температуры теплоносителя; 
2 Ь - шаг оребрения; а \, а 2 - высота ребра по двум оребренным сторонам соответ¬ 
ственно; $і, 62 - толщина ребра по двум оребренным сторонам соответственно; 
А - узловая точка на пересечении стенки и ребер; Б - узловая точка на половине 
расстояния между ребрами (рис. 2.7, а) или на пересечении смещенного ребра со 
стенкой (рис. 2.7, 6 ) 
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а 

Рис. 2.8. Схема структурных элементов оребренной поверхности те¬ 
плообмена: 

а - для совмещенных ребер; б - для смещенных ребер; х, у - координаты рас¬ 
сматриваемого сечения ребра и стенки соответственно (другие обозначения те 
же, что и на рис. 2.7) 

смещенными ребрами. Точками сопряжения стержней (см. рис. 2.7) 
являются узловые точки А и Б соответственно. 

Приняты следующие допущения: коэффициенты теплоотдачи ад 
и а 2 по °бе стороны оребренной поверхности, а также коэффициент 
теплопроводности ребер и стенки Л — величины постоянные, сво¬ 
бодные торцы ребер 2, 4 и 1, 3 теплоизолированы. Температуры 
Т\ и Тг омывающих сред также постоянны вдоль всей оребренной 
поверхности. 

Рассмотрим стенку с совмещенными ребрами — элемент поверх¬ 
ности теплообмена длиной в один шаг. Система координат и разме¬ 
ры элемента приведены на рис. 2.8, а. Общее решение дифференци¬ 
ального уравнения распространения теплоты в оребренной стенке в 
рамках одномерной задачи 
для стержня 1 

іі-Ті = Сіе тіХі + С 2 е- тіХі , (2.34) 

где т\ = 

для стержня 2 

^ 2 -Г2 = Сзе т2Х2 + С 4 е- т2Х2 , (2.35) 

где тг = 




3 * 
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для стержня 3 


із~Т т = С 5 е ту ' + С(,е ~ туі , (2.36) 

[а 1 + а 2 
где ш 3 = \ г-:—; 

Тт = - іТі + а2Т \ (2.37) 

аі + 02 

где оі, 02 , Т\, 7г — коэффициенты теплоотдачи и температуры 
среды по сторонам оребренной поверхности (другие обозначения см. 
на рис. 2 . 8 , а). 

Температура Т т является некоторой эквивалентной температу¬ 
рой окружающей стенку среды. Отметим, что уравнение (2.36) опи¬ 
сывает также закон изменения температуры и в стержне 4. Система 
уравнений (2.34)-(2.36) содержит шесть произвольных постоянных, 
для определения которых привлекаются шесть граничных условий: 

ч при 11 = 0 (іг)„, = 0; 

2 ) при 12 = о (|г ) І=0 = 0 ; 

3) при у = Ь = 0 ; 

4-5) при Жі = Оі, Ж 2 = 02, У = 0 = І 2 = ^з; 

6 ) при Х\ = Оі, Ж2 = 02, 2 / = О 

(^) а , + Л ( ъ ) а , + <9 (^)»=0 = °- 

Последнее граничное условие носит несколько условный харак¬ 
тер, поскольку в узловой точке А происходит наложение элементов 
1, 2, 3 и 4 друг на друга в пределах их толщины. После опреде¬ 
ления констант С\ , С 2 , Сз, С 4 , Сб, Сб и подстановки их значений 
в исходные уравнения (2.34)-(2.36) можно определить передавемый 
через оребренный элемент тепловой поток 

аі Ь 

(Гі - іі) Зх\ + 2аі I (Гі - із) Зу = 

о о 

02 Ь 

1 1(1 2 - т 2 ) 3X2 + 2 а 2 1(и - Т 2 ) Зу = КЩТі - т 2 ). (2.38) 
о о 


= 2е*і 


/ 


68 



Решение уравнения (2.38) относительно коэффициента тепло¬ 
передачи К , приведенного к поверхности исходной несущей стенки 
(элементы 3, 4), сводится к определению коэффициента теплопере¬ 
дачи через оребренную стенку с совмещенными ребрами: 


од<*2 'і 1 аіЛ 2 (Лі + В) + а 2 Лі(В + Лг) ~ 
а і + «г *■ Ь аі А\ + а 2 Л 2 + В(а\ + аг) -I ’ 


(2.39) 


іЪ.т\а\ іЬ т 2 а 2 НітзЬ 

где Лі =-; Л 2 = -; В =-. 

т\ гп 2 тз 

Применение аналогичной процедуры анализа к стенке со сме¬ 
щенными ребрами позволяет представить коэффициент теплопере¬ 
дачи К, приведенный к поверхности исходной несущей стенки, вы¬ 
ражением 


К = 


а\Оі 2 
«1 + «2 


\ , а і а 2 ( 4аіа 2 , 2 , г\ , 

1 1 + щ аі + а2 )( _ вГ + “ 1 + а2 ) + 

. <*іЛі + а 2 Л 2 ] 

ЬП ОШз , 


БЪтъ 


(2.40) 


где 

1 Ь бтз / аіа 2 іЬ Ьтз іЬ аіті\ іЬаіті Ніа 2 т 2 

V =-1 а х + а 2 + —-) + а х -1- а 2 - 

тз V А 03 тз т\ / т\ т 2 


Вз = е Ьтз + е~ ЬтПз . 


При «і=0 или а 2 = 0 выражения (2.39) и (2.40) обращаются 
в выражение для коэффициента теплопередачи через стенку с одно¬ 
сторонним оребрением 


К, 


«1=0 


аіа 2 
аі + а 2 


1 1__' 

Ь а 2 Л 2 + В(ос\ + а 2 ). 


(2.41) 


Выражения (2.39) и (2.40) интересны тем, что позволяют сопо¬ 
ставить эффективность стенки со смещенными ребрами и эффектив¬ 
ность стенки с совмещенными ребрами. Например, если 
аі = 0,008 м, в 2 = 0,006 м, ($і = 0,0008 м, 62 - 0,0006 м, 63 = 
= 0,0012 м, Ь А = 0,004 м, А = 30Вт/(м К), аі = 174,5 Вт/(м 2 -К), 
а 2 = 604,5Вт/(м 2 -К), то коэффициент теплопередачи для стенки с 
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совмещенными ребрами оказывается на 13 % выше, чем для стен¬ 
ки со смещенными ребрами, и равен К = 324 Вт/(м 2 -К). В дан¬ 
ном примере выгоднее оказывается стенка с совмещенными ребрами. 
При других соотношениях параметров результат может быть иным. 
При реальном исполнении теплообменника с пластинчато-ребристой 
матрицей взаимное расположение ребер по обе стороны оребренной 
поверхности изменяется в диапазоне от полного совмещения до сме¬ 
щения на половину шага. Кроме того, шаг оребрения практически 
всегда разный. Поэтому такое сопоставление для теплообменных 
аппаратов носит чисто теоретический характер. 

Главный недостаток рассмотренного выше метода связан с при¬ 
влечением граничного условия шесть: при большой относительной 
толщине несущей стенки и оребрения “телесное” наложение элемен¬ 
тов в узловой точке А (см. рис. 2.7) приводит к искажению физиче¬ 
ской модели и ошибочным результатам расчета. 

Оставаясь в рамках одномерной теории, можно использовать 
другую модель, предложенную В.Л. Ивановым, в которой не проис¬ 
ходит наложения элементов друг на друга. На рис. 2.9 представлена 
схема оребренного элемента, состоящего из боковых полок 1 и 2 і 
центрального стержня 3. Конвективный тепловой поток восприні - 
мается полками через грани а-Ь и с-А и отводится через грани А-Е и 
С-И. Конвективный тепловой поток воспринимается стержнем че’ ез 
грань Ъ-с и отводится через грани В-Е и О-С. В пределах стер; ля 
и полок реализуется одномерный процесс распространения теплоты 
с равномерным стоком (положительным или отрицательным) через 
грани Ь-В и с-С или за счет взаимного контактного теплообмена 
между стержнем и полками. 

Принято допущение — удельный тепловой поток ^\ на грани 
а-Ь-с-А, а также <72 на гранях А-В и С-И постоянны; другие допу¬ 
щения не отличаются от принятых выше. 

сР 2 


Рис. 2.9. Схема оребренного эле¬ 
мента с односторонним оребрением: 
Ті, Т -2 - температура теплоносителя по 
сторонам I и II соответственно; с*і , а2 - 
коэффициент теплоотдачи по сторонам I и 
II соответственно; 1, 2, 3 - структурные 
элементы оребренной поверхности 


і 1 / 

си 

А ) 



а Ті> 

С 2? 

гг 1 

\В 
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і 

г 

а 
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Для выделенного в полке элемента единичной длины высотой 6 х 
уравнение теплового баланса в дифференциальной форме имеет вид 

= < 2 - 42 ) 

где д(ж) — удельная интенсивность теплового стока. В общем случае 
д(ж) — величина переменная, но ее изменением относительно сред¬ 
него значения д(ж) можно пренебречь. Поэтому принято д{х) = д{х). 

Так как полки 1 и 2 находятся в идентичных условиях тепло¬ 
обмена, в уравнении (2.42) они представлены в виде одного массива 
размером з, что и используется в дальнейшем. 

Интегрирование уравнения (2.42) приводит к следующему зако¬ 
ну изменения температуры в полке: 

ЛТП _ Ч( Х ) Х , Г! — , П (Ъ Л 0\ 


Т=^- + С 1 х + С 2 . 

Л«5 А 


(2.43) 


Для определения констант интегрирования привлечены гранич¬ 


ные условия: 


1) при х = О Т = То; 


2) при х = 0 ф і, 


= -Ха 


6.x 1х=0 


Используя граничные условия, а также зависимость ц\ = 
= аі(Гі — То), после элементарных преобразований получаем окон¬ 
чательное выражение закона изменения температуры в полке 


т т л. 

Т=Ті+ 2Л7* 


( М )' 


(2.44) 


* 1 2Аз 'Л/ ѵ ' 

Из условия равенства теплообмена на гранях А-В и С-И имеем 

- Л ^| і=і] = (Г | , =ві -Г 2 )5а 2 . (2.45) 

После подстановки значения производной 6 Т/6х в уравнение 
(2.45) и решения относительно д(х) получаем 


(2.45) 


Ч\ 

я( х ) = ~ 


(ві+^ + і)- (Ті - Т 2 )а 2 


(2.46) 


где Ві = 
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Для стержня 3 в пределах изменения х от 0 до <$і применимы все 
рассуждения, использованные при анализе полки. Окончательное 
выражение закона изменения температуры на этом участке стержня 


Ѳ = 7І - 


Ф) 2 
2Х8 2 



(2.47) 


Тепловой поток через сечение В-С может быть выражен через 
градиент температуры в данном сечении, а также через теплосъем 
с ребра длиной / р , температура в основании которого равна темпе¬ 
ратуре в рассматриваемом сечении: 



= (Ѳ^ — Т2)Х8 2 тіЪтІ р , 

х=6 1 1 


(2.48) 


где Ѳ§ 1 — температура в сечении В-С, определяемая по уравнению 

(2 4?); т = ш 

После подстановки значений ЗѲ/Зх и уравнение (2.48) при¬ 
нимает вид 


д(х) = 


(Т\ — Т 2 )а 2 гп іЬтІр — д\ ^Ві + — Шт/ р + 


«2 

А 


Ві 

82 


8 і 

1 Н- тпіЪ.ті 


■) 


(2.49) 


Совместное решение уравнений (2.46) и (2.49) позволяет найти 
удельный тепловой поток на неоребренной стороне поверхности те¬ 
плообмена: 

_ Ігг ^ С 1 тіЪтІ р + С 2 

Яі = (Ті - Т 2 )а 2 — —, (2.50) 

О3О1 + О4О2 

где 

Сі = 7 '(т + 1 ) ; с ' 2 = 1'( 1 + І тЛт ' р ) 1 

Сз = (Ві + — )тПіт/ р + ^; С 4 = ВІ+ — + 1. 

\ а\/ X аі 

Соответственно коэффициент теплопередачи, отнесенный к не¬ 
оребренной поверхности, определяется выражением 


СітіЪ.тІ р + С 2 
С3С1 + Сйд~2 ' 


(2.51) 
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Для сопоставления степени достоверности результатов расче¬ 
та по зависимостям (2.25), (2.39)—(2.41) и (2.51) в качестве этало¬ 
на целесообразно принять результаты численного решения урав¬ 
нения теплопроводности при граничных условиях третьего рода. 
Рассмотрим поверхность с односторонним оребрением и размера¬ 
ми оребренного элемента 8 \ — 0,0004 м; 8 і — 0,002 м; 5 = 0,0004 м; 
/ р = 0,001... 0,004 м (см. рис. 2.9). При таких размерах площадь 
“телесного” наложения элементов друг на друга при расчете по за¬ 
висимости (2.41) составит 0,1 и 0,067 от общей площади проекции 
элемента, превышение расчетной поверхности оребрения над дей¬ 
ствительной будет 2 и 1,28 соответственно. Отрицательное влияние 
этих факторов можно компенсировать введением поправки на геоме¬ 
трические размеры. 

С учетом поправки выражение (2.41) для поверхности с одно¬ 
сторонним оребрением имеет вид 


К = 


ад «2 


1 + 


1 


а\А-2,В 


а і + а2 Ь 0 . 2 А 2 + (ад + аг) В\ а + Ь з + 82 


Ь 5 4 21 ѵ 


(2.52) 


Результаты численного расчета и расчетов по выражениям 
(2.25), (2.51) и (2.52) в обобщенной форме приведены на рис. 2.10 
и могут служить некоторой оценкой при выборе расчетного мето¬ 
да для конкретных условий теплообмена и геометрических размеров 
теплообменной поверхности. 


Рис. 2.10. Сравнительные резуль¬ 
таты расчета теплопередачи через 
оребренную стенку различными 
методами при 6і = 0,0004 м, 67 = 
= 0,002 м, я = 0,0004 м, оц/\ — 500 м -1 , 
(а) Ір = 0,001 мм, (б) І р = 0,004 мм: 

1 - численный расчет; 2 - расчет по вы¬ 
ражению (2.51); 3 - расчет по выраже¬ 
нию (2.25); 4 ~ расчет по выражению 
(2.52) 




а б 
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2.3. Гидравлическое сопротивление теплообменного 

аппарата 

Проектный расчет теплообменного аппарата включает в себя со¬ 
пряженный теплогидравлический расчет. В ходе теплового расчета 
определяют значения скоростей теплоносителей, при которых реали¬ 
зуется расчетный тепловой поток. В ходе гидравлического расчета 
определяют перепады давления теплоносителей (потери давления), 
соответствующие заданным расходным характеристикам и требуе¬ 
мым значениям скоростей. Расчетному тепловому режиму теплооб¬ 
менного аппарата соответствует строго определенный гидравличе¬ 
ский режим. 

В основу гидравлического расчета положены основные законы 
движения реальной жидкости через гидравлическую систему. Для 
несжимаемой жидкости полное давление р* в потоке определяет¬ 
ся комплексом р* = р + 0,5рс 2 , а для сжимаемой жидкости (газа) 
р* = р + 0,5(1 + 0,25М 2 )рс 2 . При М < 0,3 поправка на сжимае¬ 
мость не превышает 0,0225 и ее можно не учитывать. Как правило, 
в теплообменных аппаратах реализуется именно эта ситуация, что 
позволяет считать газ несжимаемой средой и использовать уравне¬ 
ние Бернулли в форме для несжимаемой жидкости. 

При равномерных напорном движении и параметрах по попе¬ 
речному сечению канала уравнение Бернулли по отношению к двум 
произвольным сечениям 1 , 2 потока записывается в следующем виде: 

дрг і + рі + 0,5рсі = дрг 2 + р 2 + 0,5 рс| + Ар (2.53) 


ИЛИ 


, РІ с 1 _ Р2 4 Ар 

2і + — + — - г 2 -\ - - + — 4- — , 


9Р 2 д 


ЯР 2 д др 


(2.54) 


где р — плотность; 2 — нивелирная высота или геометрический на¬ 
пор; р — статическое давление; с — скорость; Др — потери полного 
напора между сечениями 1 и 2 вследствие необратимых переходов 
энергии в потоке теплоносителя. 

Из выражения (2.53) следует, что для обеспечения циркуляции 
теплоносителя через гидравлический участок между сечениями 1 и 
2 требуется создать движущий напор 


Рі - Р 2 = Др + ^(4 - с 2 ) + др(г 2 - 2 і). (2.55) 
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Тракт теплоносителя теплообменного аппарата представляет 
собой участок гидравлической сети, к которому применимы все зако¬ 
номерности движения жидкой (или газообразной) среды в гидравли¬ 
ческой сети. При газообразном теплоносителе последнее слагаемое в 
уравнении (2.55) пренебрежимо мало и во внимание не принимается. 

Если теплообменник сообщается с окружающей средой, как это 
имеет место в сухой градирне, необходимо принимать во внимание 
естественную тягу. Пренебрегая скоростным напором, естественную 
тягу или движущий напор Др тяг можно определить приближенной 
зависимостью 

Дл " = вд( 1 -^)- (2 ' 56) 

где р а и Т а — давление и температура окружающей атмосферы, 
соответственно; Т т — температура горячего воздуха в башне гра¬ 
дирни. 

Гидравлическое сопротивление матрицы. Рассмотрим изме¬ 
нение статического давления сжимаемого теплоносителя при его те¬ 
чении через матрицу канального типа (рис. 2.11). На входе в ма¬ 
трицу происходит сужение потока, увеличение скорости и соот¬ 
ветствующее понижение статического давления. Степень сужения 
потока зависит от условий вхо¬ 
да, но, как правило, попереч¬ 
ное сечение потока оказывает¬ 
ся меньше поперечного сечения 
канала. Вследствие этого тече¬ 
ние теплоносителя на входном 
участке 1-а сопровождается не¬ 
обратимыми потерями давле¬ 
ния, связанными с отрывом по¬ 
тока от стенки канала и вихре- 
образованием. При дальнейшем 
движении теплоносителя через 
каналы с постоянным попереч¬ 
ным сечением изменение давле¬ 
ния связано с затратой энергии 
на перестроение профиля скоро¬ 
сти в поперечном сечении пото¬ 
ка, на преодоление трения и 


Іа Ь 2 



Рис. 2.11. Изменения статичес¬ 
кого давления по длине матрицы 
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на ускорение (или замедление) потока, вследствие изменения плот¬ 
ности при нагреве или охлаждении теплоносителя. В сечении 2 за 
матрицей скорость потока уменьшается, но в результате необрати¬ 
мых потерь давления при внезапном расширении канала на участке 
Ь-2 происходит лишь частичное восстановление полного давления. 

Таким образом, гидравлическое сопротивление матрицы тепло¬ 
обменника в данном случае можно представить состоящим из мест¬ 
ного сопротивления на входе, сопротивления трения канала, затра¬ 
ты энергии на ускорение (замедление) потока при его нагреве или 
охлаждении, а также местного сопротивления на выходе из канала 
матрицы. 

Взаимосвязь всех процессов, вызывающих потери давления в ма¬ 
трице, может быть учтена суммированием отдельных составляющих 
потерь давления лишь в дифференциальной форме. Но получаемое 
при этом дифференциальное уравнение в квадратурах не интегри¬ 
руется и требует использования численных методов решения. Так 
как уровень потерь давления в теплообменных аппаратах обычно 
колеблется от 0,5 до 5 %, это позволяет без заметных погрешностей 
суммировать составляющие потерь давления в конечной форме, ис¬ 
ходя из предпосылки их независимого друг от друга определения: 

Дрм = Дрвх + Дртр + Др у + Дрвых- (2.57) 

Составляющие потерь давления. Потери давления на входе в 
канал и на выходе из канала принято называть местными потерями 
давления и определять в долях скоростного напора, вычисленного 
по максимальной скорости в сечении канала с местным сопротивле¬ 
нием. 

Для участка 1-а (см. рис. 2.11) уравнение Бернулли 

2 2 2 
Ра~^ + Рі = Ра~^ + Ра + 6»хРа“^; (2.58) 

соответственно изменение давления на входном участке 

с 2 

Дрвх = Рі — Ра = Ра"2"(1 — Рфвх "I" ^вх), (2.59) 

где ^ вх — коэффициент потерь давления на входе в канал; рф ВХ — 
коэффициент фронтового сечения (степень сужения потока). 
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(2.60) 


Для участка Ь-2 (см. рис. 2.11) уравнение Бернулли 

с 2 с 2 с 2 

РЬ + РЬ~2 = Р2 + Рбу + ѢвыхР-^', 

соответственно изменение давления на выходе из канала 

с 2 

ДРвых = РЬ — Р2 = Рь^іѵ фвых — 1 + ^вых)> (2.61) 

где ^вых — коэффициент потери давления на выходе из канала. 

В общем случае коэффициент местных потерь давления при су¬ 
жении и расширении потока зависит от числа Рейнольдса и характе¬ 
ра изменения геометрии канала на входе и выходе. При Ке > 10 000 
коэффициент местных потерь становится зависимым только от гео¬ 
метрических характеристик участка, но практически это можно рас¬ 
пространить на область до Ке = 2000. Следовательно, в наиболее ха¬ 
рактерной для теплообменных аппаратов области коэффициент по¬ 
терь давления на входе в канал и выходе из него можно принять 
постоянным и определять по следующим данным: 
для входа в канал (внезапное сужение) 


Т7фвых. 0,01 0,1 0,2 0,4 0,6 0,8 1 

6.x. 0,5 0,5 0,42 0,34 0,25 0,15 0 


для выхода из канала (внезапное расширение) коэффициент 
местных потерь ( В ых = (1 -*7фвых) 2 , где т]ф ВЫХ — коэффициент фрон¬ 
тового сечения или отношение меньшей площади поперечного сече¬ 
ния струи к большей. 

Для определения коэффициентов сопротивления при низких зна¬ 
чениях числа Ке следует обращаться к справочной литературе (см., 
например, [7]). 

Потери давления, связанные с преодолением трения в канале, 
определяют по зависимости 

Ь с 2 

Дртр = ^ т ѵ~дР~2’ 1 (2.62) 

где ^ Т р — коэффициент потерь на трение; Ь — длина канала; 
і 1 — гидравлический диаметр канала; рис — средние плотность 
и скорость по длине канала. 

В общем случае коэффициент трения { тр зависит от числа Ке 
и относительной шероховатости Д = Д/с? (отношение абсолютной 
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высоты А бугорков шероховатости к диаметру (і канала). При ла¬ 
минарном режиме течения шероховатость поверхности не отражает¬ 
ся на коэффициенте^трения. Канал считается гидравлически глад¬ 
ким, если Ке < 15/Д. Закономерности для гладких каналов соответ¬ 
ственно справедливы до этого значения числа Ке. При достижении 
Ке = 560/А коэффициент трения становится постоянным и незави¬ 
симым от числа Ке (автомодельная область). 

При Ке < 2300 коэффициент трения для изотермического потока 
определяется законом ^ тр = А Ке -1 . Константа А зависит от формы 
поперечного сечения канала: А = 64 — для цилиндрического канала; 
А = 57 — для канала квадратного сечения; А = 53 — для канала 
с сечением в форме равностороннего треугольника; А = 96 — для 
щелевого и кольцевого каналов. 

При 2300 < Ке < ІО 5 коэффициент трения гидравлически глад¬ 
кого канала подчиняется зависимости Блазиуса: <( тр = 0,3164Ке -0,25 . 

Неизотермичность потока отражается на изменении вязкости и 
приводит к изменению коэффициента трения, по сравнению с та¬ 
ковым в изотермическом потоке. При вязкостном режиме течения 
капельной жидкости (Ке < 2300, СгРг = 3 • 10 4 ... 7 • ІО 5 ) [23] 


где 


^тр — АКе 



п 


/ (1\т,ц ж\°,°62 

п= Ч Ре і) у ; 

й 

для Ре у < 1500 а = 2,3, т = —0,3; 

<1 

для Ре у > 1500 а = 0,535, т = —0,1. 

XV 

При турбулентном течении капельной жидкости (10 4 < Ке < 
<2,3 -ІО 5 ) 

для 0,35 < Дс/Мж <1 ^т Р = (1/6)(7 - ^с/мж)0,3164Ке -0 > 25 ; 

для 1 < цс/ц ж <2 ^ Т р = 0,3164 Ке _0 ’ 25 (/і с /^ж) 0 ’ 24 - 

При турбулентном течении газов (15 • ІО 3 < Ке < 6,5 • 10 5 ) 

для 1 < Т с /Т ж < 3 ^ Т р = 0,3164 Ке -0 ' 25 ( Т с / Т ж ) п , где п = 
= 0,54 -0,1681п (!/<*); 

для 0,5 < Т с /Т ж <1 ^ тр = 0,3164Ке-°' 25 [1, 27 - 0,27(Т С /Т ж )]. 

Нагрев или охлаждение газа, движущегося по каналу постоян¬ 
ного сечения, приводит к изменению плотности газа вдоль кана¬ 
ла и соответствующему изменению скорости, что сопровождается 
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потерей давления при ускорении потока или его восстановлением 
при торможении (охлаждении) потока 

Ар у = РЪ с ь ~ Р<* с 1 = Рас 2 а (— - і) = ,с 2 Ѵ° - ( 2 - 63 ) 

К РЬ ' 1 

Примечание. При написании уравнений (2.58), (2.61), (2.63) 
плотность р а , ръ и скорость с а , съ отнесены к узкому сечению а и 
6, для уравнений (2.62), (2.63) плотность р , температура Т и ско¬ 
рость с определены по усредненным параметрам потока на участке 
а-Ъ. 

Суммарное сопротивление матрицы теплообменника. Выра¬ 
жение (2.57) с учетом выражений (2.59), ( 2.61)—(2.63) преобразуется 
в выражение 

Арм = ^"^(1 — 4вх + 6»х) + €тр-дР ~2 + 

2 

+ (у ~ 1 )л>4 + (4.ЫХ - 1 + 6 ™х)«|. (2.64) 

Недостатком выражения (2.64) является присутствие в нем ско¬ 
рости и плотности, отнесенных к сечениям входа и выхода, а также 
средних значений плотности и скорости, тогда как по результатам 
теплового расчета матрицы бывают известны средние скорость и 
плотность теплоносителя. Поэтому выражение (2.64) удобнее пред¬ 
ставить в другой форме: 

Арм - — |^(1 - V ф ВХ + &»х) + 

+ 2 - і) Ц + (4- 1 + {„ы.) Щ • (2.65) 

Без большой погрешности, особенно на стадии предваритель¬ 
ных вариантных расчетов, выражение (2.65) используют в упрощен¬ 
ной форме: 

Ар м ^ —— ^вх "Ь "1" ‘ъвых^ ( РЬ С Ь ~ Р аС а)' (2.66) 

Для несжимаемой жидкости выражение (2.65) имеет вид 

Арм = ^ (б)х + ^+ бых). (2.67) 
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Сопротивление трубчатой матрицы при поперечном обтекании 
трубного пучка определяют через суммарный коэффициент сопро¬ 
тивления трубного пучка без выделения отдельных составляющих, 
а изменение давления вследствие ускорения или замедления потока 
учитывают отдельно зависимостью (2.63): 

Ар = ^ + (р 2 с 2 2 - Рі сі), (2-68) 

где для пучка коридорной компоновки 

( = (6 + 9т)і~°’ 28 Ке-°’ 26 ; 
для шахматной компоновки 


^ = (5,4 4- 3,4ш)Ее 0,28 при і\ > І 2 \ 

^ = (4 + 6,6ш)К.е -0,28 при і\ <І 2 ', 

і\ — относительный шаг поперек потока; І 2 — относительный шаг 
вдоль потока; т — число рядов труб в направлении течения. Число 
Ке определяется по средней скорости, отнесенной к узкому сечению 
между трубами, диаметру трубы и теплофизическим параметрам, 
принятым по средней температуре теплоносителя; р\, с\ и р 2 , С 2 
отнесены к узкому сечению между трубами на входе и выходе из 
матрицы соответственно. 

В справочной литературе можно встретить и другие зависимо¬ 
сти, расчет сопротивления по которым дает сходные результаты. 

Сопротивление подводящего и отводящего патрубков. Со¬ 
противление патрубков входит в общее гидравлическое сопроти¬ 
вление теплообменного аппарата, так как патрубки являются его 
конструктивными элементами. При несжимаемых теплоносителях 
(жидкости) сопротивление патрубков обычно пренебрежимо мало. 
При газообразном теплоносителе сопротивление патрубков может 
составлять заметную долю в общем сопротивлении теплообменного 
аппарата. Как правило, патрубок подвода газообразного теплоноси¬ 
теля выполняется диффузорным, а патрубок отвода — конфузорным. 

Расчет сопротивления патрубков проводят в долях скоростного 
напора, отнесенного к сечению с максимальной скоростью: 


л сР° 


где ^ — общий коэффициент сопротивления патрубка. 
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Потери давления в диффузоре условно подразделяют на две со¬ 
ставляющие — потери вследствие трения о стенки диффузора и по¬ 
тери вследствие отрыва потока от стенок и необратимой затраты 
энергии на вихреобразование. Последнюю составляющую принято 
называть местными потерями на расширение потока. Для кониче¬ 
ского диффузора общий коэффициент сопротивления представля¬ 
ют зависимостью [7] 

& = " ТР <у (і ~ —) +8Іпа(і - —) , (2.69) 

8зіп- Ѵ п д' Ѵ п д' 

2 


где п д — степень расширения диффузора, являющаяся отношением 
площади проходного сечения диффузора на выходе к площади про¬ 
ходного сечения диффузора на входе; а — угол раскрытия диффузо¬ 
ра. 

Выражение (2.69) можно использовать и при расчете сопроти¬ 
вления диффузора квадратного поперечного сечения. 

При увеличении угла а раскрытия диффузора уменьшается со¬ 
ставляющая потерь трения и возрастают потери от расширения. 
Анализ формулы (2.69) на экстремум приводит к следующему вы¬ 
ражению оптимального угла раскрытия диффузора: 


О^оріі — ЭХС81П 


1 Гсд + 1 

4 Пд — 1 ** ТР 


(2.70) 


Для определения коэффициента потерь давления в коническом 
диффузоре можно также воспользоваться приближенной зависимо¬ 
стью 

и = т(і-±-) 2 . (2.71) 

\ Пд/ 

Значения коэффициента т следующие: 

а, градусы... 2,5 5 7,5 10 15 20 25 30 40 60 90 180 
т . 0,18 0,18 0,14 0,16 0,27 0,43 0,62 0,81 1,03 1,21 1,12 1,0 

Наиболее резко коэффициент потерь давления в диффузоре воз¬ 
растает, если угол раскрытия превысит 25°. Максимум достигается 
при 60°, когда коэффициент т становится больше единицы, а далее 
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2 3 4 



Рис. 2.12. Схема диффузора с раз¬ 
делительными стенками: 

1 - подводящий трубопровод; 2 - диф¬ 
фузор; 3 - разделительные стенки; 4 ~ 
отводящий трубопровод 


происходит быстрое понижение коэффициента т до единицы. Обыч¬ 
но не рекомендуется выполнять диффузоры с углами раскрытия бо¬ 
лее 10... 12°. С целью сокращения длины диффузора часто прихо¬ 
дится увеличивать углы раскрытия. В этом случае рекомендуется 
разделить канал диффузора на параллельные диффузорные каналы 
продольными разделительными стенками (рис. 2.12), при этом сни¬ 
жаются потери расширения и возрастают потери трения. Соглас¬ 
но условию оптимизации такого диффузора, рекомендуемое число г 
разделительных стенок зависит от угла а раскрытия диффузора: 

а, градусы... 30 45 60 90 120 

2. 2 4 4 6 8 

Коэффициент потерь давления в диффузоре с оптимальным чи¬ 
слом разделительных стенок составит 0,65 коэффициента потерь да¬ 
вления исходного диффузора. Постановка разделительных стенок 
способствует также выравниванию поля скоростей на выходе из диф¬ 
фузора и косвенно отражается на тепловой эффективности теплооб¬ 
менного аппарата — диффузор установлен перед матрицей теплооб¬ 
менника, а тепловая эффективность матрицы выше при равномер¬ 
ном на входе в матрицу поле скоростей. 

Потери давления в конфузоре, как и в диффузоре, можно струк¬ 
турно представить состоящими из потерь трения на стенках кон- 
фузора и потерь давления вследствие отрыва потока и вихреобразо- 
вания при входе потока в установленный за конфузором патрубок. 
Обычно при расчетах потерь давления в конфузоре используют сум¬ 
марный коэффициент сопротивления конфузора, учитывающий ин¬ 
тегрально обе составляющие потерь давления: 

Лл={,^. (2.72) 

Значения суммарного коэффициента сопротивления конфузора 
приведены в табл. 2.5. 
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Таблица 2.5 . Суммарный коэффициент сопротивления конфузора 


Степень 
сужения п 


Значение 

при угле сужения а, градусы 


5 

10 

15-40 

50-60 

76 

90 

120 

150 

0,64 

0,067 

0,054 

0,04 

0,058 

0,076 

0,094 

0,131 

0,167 

0,45 

0,064 

0,052 

0,050 

0,072 

0,104 

0,138 

0,202 

0,246 

0,39 

0,070 

0,051 

0,046 

0,064 

0,110 

0,162 

0,250 

0,319 

0,25 

0,071 

0,047 

0,044 

0,068 

0,127 

0,174 

0,268 

0,352 

0,16 

0,084 

0,048 

0,044 

0,074 

0,136 

0,184 

0,278 

0,362 

0,10 

0,093 

0,053 

0,050 

0,079 

0,142 

0,190 

0,283 

0,367 


Примечание. Степень сужения конфузора п равна отношению площади 
поперечного сечения конфузора на выходе к площади на входе. 


Оптимальным для конфузора является диапазон углов сужения 
15 ... 40°. Сопротивление конфузора можно уменьшить, осуществив 
плавный переход от большего сечения к меньшему с помощью кри¬ 
волинейных образующих стенок конфузора таким образом, чтобы 
вектор скорости в выходном сечении конфузора был параллелен оси 
патрубка. 


2.4. Теплогидравлические характеристики типовых 
поверхностей теплообмена 

В настоящем параграфе приведены данные по высококомпакт¬ 
ным поверхностям теплообмена, заимствованные из монографии 
В.М. Кейса и А.Л. Лондона [8], а также из ряда других источников. 
Диапазон применения высококомпактных поверхностей обычно огра¬ 
ничен областью ламинарного и переходного режимов. 

В исходной информации теплогидравлические характеристики 
компактных поверхностей теплообмена представлены в основном в 
графической форме или затабулированы. Это создает определенные 
неудобства при расчете теплообменных аппаратов с помощью ЭВМ. 

Профессор МГТУ им. Н.Э. Баумана Н.Д. Грязнов переработал 
эту информацию и привел теплогидравлические характеристики к 
серии критериальных уравнений N4 = АКе”*?]: 1 / 3 , Ей = В Ке п , 
каждое из которых (с точностью 0,011... 0,02) описывает теплогид¬ 
равлические характеристики поверхности в узком диапазоне изме¬ 
нения числа Ке [23]. 

Для ряда компактных поверхностей критериальные уравнения 
теплообмена представлены в виде N4 = А Ке то . Теплогидравли¬ 
ческие характеристики наиболее распространенных компактных по¬ 
верхностей теплообмена в критериальной форме представлены 
в табл. 2.6—2.8. 
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Таблица 2.6. Трубчато-ребристая поверхность теплообмена 


Номер 

Условное 

обозначе¬ 

ние 

Конфигурация 

поверхности 

‘и 

ММ 

І2, 

ММ 

<5 Р , 

мм 

*ь 

мм 

и, 

мм 

і, 

ММ 

1 

2 

ВО-1 

ВО-2 

■ШВЕИ 

[ 

г 

34,3 

21,7 

6 

6 

■ 

39 

27 

31 

23 

2,8 

2,8 

3 

ВО-3 

ншнш 


19,5 

10 

0,3 

30 

23 

2,8 


Г.О-ГЁЁІ 


І1 

\~и‘ 




4 

ПлСР-1 


22,1 

3,1 

0,1 

26,9 

ИД 

2,62 

5 


шш 

18,72 

2,54 

0,1 

20 

14 

2,8 

6 

ПлСР-3 

[о о/ 




0,1 

26,9 

11,1 

2,62 


7 

8 

ПлСР-4 

ПлСР-5 

(ІЭ 

18,72 

18,72 

2,54 

2,54 

0,1 

0,1 

20,1 

20,1 

В 


9 

10 

КСР-1 

КСР-2 

Щ 

к 

ркхН 

— 

— 

■ 

22 

44,5 

25,4 

38,1 

3,18 

3,28 

11 

12 

нзл 

Эжер- 

Висс 

ГІуІрГТ] 
ѵр «=» 7 


38,6 

38,6 

12,4 

12 

0,2 

0,2 

58 

56 

28,2 

28 

2,6 

2,8 


Примечание. В табл. 2.6 введены следующие обозначения: 1\ — длина сечения 
трубы в направлении потока; 6 Р — толщина ребра; і\ — шаг труб продольный; І 2 — шаг 
труб поперечный; і — шаг оребрения; Г р — площадь поверхности ребер; Г ор — полная 
поверхность; кѵ — коэффициент компактности; Г ж — площадь живого сечения; Гф Р — 
площадь фронта; К — отношение площадей полной поверхности и несущей оребрение^ 
В — гидравлический диаметр канала по оребренной стороне; <І тр — гидравлический 
диаметр трубы. 
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с поперечным пластинчатым оребрением 







ш 

N 11 =А 

1Ке т Рг 1/3 

Ей = 

ЯКе - " 

Рр/Рор- 


ЙЕ§ 



■ 




шея 




ку, м 1 


К 

мм 


Ее10~ 3 

А 

т 

КШІІДІ 

В 

п 


622 


10 

ЕХШІ 

7,28 

!К9кіШ 

0,266 

0,775 

4-16 

0,92 

0,127 

0,881 

601 

« 

7,41 

КІлЯ 

6,87 

КВііШ 

0,107 

0,645 

4-16 

0,5 

0,04 

0,893 



8,8 



4-16 

0,034 

0,76 

4-16 


0,12 

0,795 

751 



3,6 


0,4-2 

0,52 

0,342 

0,4-1,6 

34,4 

0,67 

0,813 

735 

0,788 

5,35 

4,21 

- 

0,5-10 

0,245 

0,528 

0,5-10 



0,795 


0,697 

4,78 

3,6 

- 

0,4-10 

0,0485 

0,712 

0,4-2,2 



0,814 

747 

0,788 

5,35 

4,12 

■ВЦ 

0,6-10 

0,094 




0,312 

0,845 

885 

0,78 

6,27 

3,51 

■ 

0,4-8 

0,16 

ц 



0,342 

0,839 

587 

0,534 

10,26 

3,63 

- 

0,4-10 

0,137 

0,608 

0,4-10 

1,27 

0,192 

0,905 

515 

0,497 

17,35 

3,86 


0,5-8 

0,082 

0,655 

0,4-10 

2,12 

0,222 

0,92 

606 

0,685 

12,8 

12,4 

14,6 

2-14 

0,515 

0,48 

2-12 

4,5 

0,22 

0,904 

556 

0,615 

10,3 

27 

14 

6,25-26,6 

4,32 

0,59 

6,25-26 

94 

0,45 
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Таблица 2.7. Пластинчато-ребристая поверхность 





































теплообмена с гладкими ребрами 



N11 : 

= ЛКе т Рг 1/3 

Ей 

= ЯКе"" 



6 ) мм 

Ке-10 -3 

А 
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п 
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0,927 

0,14 

ЯЛЦВіІЯ 
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0,841 

ялпшнш 
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0,8-2 

43,855 
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0,011 

ШШШ 

2-2,5 

1,351 

0,326 



2,5-3 

0,0001 

1,435 

2,5-10 

0,465 




3-10 

0,005 

Я я ■ 

- 

- 
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0,203 

0,5-2 

1,057 

щШ 

0,8-2 

88,842 

0,834 

0,013 


2-2,5 
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2-2,5 

19,101 




2,5-5 

0,0049 

ЯЙШ: 

2,5-4 

1,897 

0,336 



5-15 

0,0116 

ЗШД 

4-15 

0,514 

0,178 


0,152 

0,5-1 

0,666 

шж 

0,5-0,85 

ЧііАИІІ 

0,909 

0,014 


1-1,5 

0,062 

®і 

0,85-1,8 

48,565 

0,598 



1,5-5 

0,013 

яря 

1,8-4 

6,211 

0,324 



5-10 

0,028 

ЗШЯ 

4-10 


0,190 


0,203 

0,5-1,5 

1,644 

0,184 

0,5-1,65 

1432 

0,932 

0,01 


1,5-2 

0,065 
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1,65-5 
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0,310 
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0,0071 
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5-10 

7,302 
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0,0219 

0,78 
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0,152 

0,5-0,8 

0,486 

0,357 

0,5-0,8 

321,57 
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0,8-1,2 

0,209 
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0,0296 
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0,0147 
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0,164 


152 

0,3-0,6 
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0,139 

0,2-1 
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0,936 
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0,6-1 

0,763 

0,232 

1-1,5 

316,9 

0,724 



1-1,5 

0,286 

0,374 

1,5-2 

36,27 

0,426 



1,5-2 

0,031 

0,677 

2-3 

8,428 

0,234 



2-5 

0,001615 

1,064 

3-6 

4,226 

0,148 
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Таблица 2.8. Пластинчато-ребристая поверхность теплообмена с 
и прямоугольными каналами между ними (рассе 


Номер 

У словное 
обозначе¬ 
ние 

Конфигурация 

поверхности 

1 - 

СІ Э) мм 

2, 1/М 

І ) мм 

а, мм 

/, ММ 

6р, ММ 

і 

101 


1,49 

948,6 

1,016 

5,08 

2,82 

0,1 

2 

102 


1,42 

1064,2 

0,94 

6,38 

2,54 

0,1 

3 

103 

Штшт 

1,73 



7,64 

2,82 

од 

4 

104 


2,38 

614,6 

1,627 

6,35 

3,18 

од 

5 

105 


1,21 

949,6 

1,053 

1,9 

2,82 

0,1 

6 

106 


1,4 

761,8 

1,313 

1,9 

2,54 

од 

7 

107 


1,22 

777,2 

1,287 

1,29 

2,54 

0,05 


Примечание. В таблицах 2.7 и 2.8 использованы следующие обозначения: 

— гидравлический диаметр; / — длина ребра в направлении потока; а — расстояние 
между потоками; і — шаг ребра; /9 — условный коэффициент компактности; Г р — 
площадь поверхности ребер; Г ор — площадь полной поверхности; 6 Р — толщина ребра; 
А — точность обработки данных; Г ж — площадь живого сечения; Г$ р — площадь 
фронта. 
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с шахматным расположением прерывистых ребер и 
ченная поверхность) 



/?, 1/м 


2359 0,881 



2067 I 0,896 


825 I 0,783 
655 I 0,763 
0,659 
0,381 
0,215 


0,885 0,3-0,6 1,585 0,297 0,12-0,3 38,68 0,799 0,02 

0,6-2 0,422 0,499 0,3-1,2 21,587 0,700 

2-4 0,202 0,599 1,2-3 2,187 0,375 

3-5 0,693 0,230 


0,809 0,3-0,5 

0,92 
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0,3-0,6 

27,124 

0,763 0,015 

0,5-1,5 

0,395 

0,528 

0,6-1,2 

7,463 

0,563 

1,5-3 

0,25 

0,591 

1,2-2,3 

2,563 

0,412 

3-6 

0,133 

0,67 

2,3-7 

0,293 

0,136 
























2.5. Влияние свойств теплоносителя 
на основные показатели теплообменного аппарата 


В теплообменных аппаратах используют жидкие и газообраз¬ 
ные теплоносители, а конкретный тип теплоносителя определяют 
типом и назначением теплообменного аппарата, условиями его экс¬ 
плуатации. Так, рабочей средой регенератора ГТУ открытого цикла 
являются воздух и дымовые газы; в ГТУ замкнутого цикла, ком¬ 
бинированных установках ГТУ с МГДГ и в ГТУ технологических 
комплексов могут использоваться различные газы (табл. 2.9). 

Влияние свойств теплоносителя удобно рассмотреть на примере 
теплообменника с трубчатой матрицей, работающей в области тур¬ 
булентного режима. Теплоноситель протекает в трубах. Тепловая 
нагрузка, температура стенки, средняя температура теплоносителя 
— величины постоянные и независимые от используемого теплоно¬ 
сителя. 

Математическую модель теплообменника можно представить 
системой уравнений: 

теплопередачи 

<9 = аРАТ = А^( ^У^Рг 0 - 43 ^ АТ] (2.73) 

а \ / 


расхода 



Р<1 рс 

ТТ’ 


(2.74) 


где 2 — число труб в теплообменнике; 

гидравлического сопротивления канала матрицы (приняты во 
внимание только потери на трение) 


Ар = 


0,3164 Ь с 2 
рс ^\°- 25 1 Р ~ 2 ' 
[і ) 


(2.75) 


циркуляционной мощности 




ОАр 
РѴ Ц ' 


(2.76) 
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Таблица 2.9. Теплофизические свойства газообразных 

теплоносителей при р = 0,1 МПа и То = 273 К 
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Совместное решение уравнений (2.73)—(2.76) при учете зависи¬ 
мости А, /г от температуры (см. табл. 2.8) и использовании урав¬ 
нения состояния идеального газа, в котором газовая постоянная вы¬ 
ражена через универсальную газовую постоянную и молекулярную 
массу, приводит к следующему выражению для расчета циркуляци¬ 
онной мощности: 


г (2+3т-3,437п) ^3 д 3,437 : 

ІѴц — СОПЗІ - Щ- -^ ш { ат ) ^2,437 Рг 1,476 ’ 


(2.77) 


где т?ц — КПД циркулятора; М т — молекулярная масса; С} — тепло- 
съем; ДГ — среднеинтегральная разность температур между стен¬ 
кой канала и теплоносителем; Г — площадь поверхности теплооб¬ 
мена. 

Выражение (2.77) позволяет сопоставить циркуляционную мощ¬ 
ность теплообменников с равными поверхностями теплообмена (рав¬ 
ными объемами) при разных теплоносителях, а также поверхности 
(объемы) матриц при постоянной циркуляционной мощности. 

Сопоставление некоторых газообразных теплоносителей по те¬ 
плофизическим характеристикам и относительной циркуляционной 
мощности при равных поверхностях теплообмена приведено в 
табл. 2.10. 

Теплообменники, работающие на легких газах, характеризуют¬ 
ся существенно меньшей циркуляционной мощностью. Замечено, 
что своеобразным характеристическим параметром для газоообраз- 
ного теплоносителя является отношение молекулярной массы М т к 
числу атомов N в молекуле. На рис. 2.13 показано влияние М т /ІѴ 
на изменение относительного теплосъема с единицы объема ма¬ 
трицы при неизменной циркуляционной мощности. Теплоносители 
с малым М т /N позволяют значительно увеличить теплосъем с еди¬ 
ницы объема матрицы. 



0 20 40 60 80 100 ПОМт/И 


Рис. 2.13. Влияние отношения 
молекулярной массы теплоноси¬ 
теля к числу атомов в молеку¬ 
ле на относительный теплосъем 
с единицы объема матрицы при 
неизменной циркуляционной 
мощности: 

1 - Н 2 ; 2 - СН 4 ; 3 - Не; 4 ~ воздух; 
5 - Аг; 6 - Кг; 7 - Хе 
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Таблица 2.10. Теплофизические параметры газообразных тепло¬ 
носителей и относительные затраты циркуляционной 
мощности при р = 0,1 МПа и Т = 673 К 


Параметр 

н 2 

Не 

N2 

Воздух 

сч 

о 

о 

Аг 

м т 

2 

4 

28 

28,95 

44 

39,95 

Отношение молекулярной 
массы М т и числа атомов 

N в молекуле 

1 

4 

14 


14,7 

39,95 

Относительная скорость 
звука а/ац 2 

1 

0,774 

0,267 

0,261 

0,198 

0,249 

Л-10 3 , Вт/(м-К) 

348 

287 

50,7 

52,1 

47,2 

33,9 

/і-10 6 , Па-с 

15,4 

34,3 

30,9 

33 

30,2 

41,1 

Число Рг 

0,644 

0,648 

0,659 

0,68 

0,71 

0,628 

Относительная циркуляционная 
мощность ( АрС/р)/(АрС/р)и 2 

1 

5,13 

34,41 

34,06 

38,12 

128,7 


Свойства теплоносителей отражаются на соотношении геоме¬ 
трических размеров матрицы и теплообменника в целом. Относи¬ 
тельные потери давления пропорциональны числу Маха в квадрате, 
а равные числа Маха для разных теплоносителей достигаются при 
существенно различных скоростях. Например, при М=сопз1 ско¬ 
рость гелия примерно в 3 раза выше скорости воздуха. В результа¬ 
те теплообменник на гелии получается более вытянутым, с меньшим 
отношением фронтового сечения к длине матрицы. 

Особенностью жидких теплоносителей являются их большая 
плотность и высокое значение параметра Х/ѵ ш , характеризующего 
интенсивность конвективного теплообмена. Среди жидких тепло¬ 
носителей наилучшими свойствами обладает вода, уступающая по 
параметру конвективного переноса лишь жидким металлам. 

2.6. Влияние загрязнения на теплогидравлические 
характеристики поверхности теплообмена 

В процессе эксплуатации на поверхностях теплообмена появля¬ 
ются инородные образования, которые вносят дополнительное тер¬ 
мическое сопротивление, загромождают проходное сечение каналов 
матрицы и в результате приводят к изменению теплогидравличе¬ 
ских характеристик поверхности. 
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Главной причиной появления отложений является наличие в со¬ 
ставе теплоносителя фракций, из которых они и образуются. Это мо¬ 
гут быть пыль различного состава, сажа, зола в твердой или жидкой 
фазе, пары масла, а при жидких теплоносителях — растворенные в 
них соли. 

Отложения на поверхности теплообмена образуются вследствие 
молекулярного притяжения, соударения частиц с поверхностью и 
последующего подлипания; действия сил термофореза (перегретая 
по отношению к потоку поверхность отталкивает частицы, пере¬ 
охлажденная — притягивает) и электростатических сил; возмож¬ 
ного протекания химических реакций в слое первичных отложений 
(под воздействием температуры, давления, влажности); содержания 
конденсируемых паров масла и других веществ. 

Влияние отложений на теплопередающую способность поверхно¬ 
сти теплообмена можно показать на примере трубчатой поверхности 
теплообмена. Через трубу с внутренним диаметром сі, наружным <1\ 
и теплопроводностью Л движется теплоноситель, несущий загрязня¬ 
ющие фракции. На внутренней стенке трубы образуется слой загряз¬ 
нения толщиной 6 и теплопроводностью А с . Расход теплоносителя О 
в трубе и коэффициент теплоотдачи на внешней поверхности трубы 
сохраняются постоянными. Сопоставим тепловые потоки, снимае¬ 
мые с чистой и загрязненной труб: 

для чистой трубы 


7ГІДТ 

1 1 іі _ 1_ 5 

сп<1 1 + 2А ІП і + а<1 


(2.78) 


для трубы со слоем загрязнения 

ттЬАТ 

^ г_ 1 1 <*і 1 А 1 

сп<1 1 + 2А ІП і + 2А С ІП сі - 26 + а т (сІ - 26) 


(2.79) 


где АТ — среднеинтегральная разность между температурами те¬ 
плоносителей. 

Используя выражения коэффициента теплоотдачи для канала 
при турбулентном потоке, соотношение коэффициентов теплоотда¬ 
чи а в чистой трубе и а г в трубе со слоем отложений можно 
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представить приближенным выражением 

— « ^ (1 — 2 та), (2.80) 

й!г (1 


где а = 6/А — относительная толщина слоя отложений; т — показа¬ 
тель степени при числе Ке в критериальном уравнении теплообмена. 

Совместное рассмотрение выражений (2.78) и (2.79) с учетом 
(2.80) приводит к соотношению 


0_ 

<2г 


і + 


^ (Ві - 2т > 

_і_ й 1 ’ 

аб, + 2Л і + (х\<1\ 


(2.81) 


где Ві = асІ/\ с — критерий Био. 

Знаменатель дроби всегда величина положительная, а знак чи¬ 
слителя определяется значениями т и а. Следовательно, дробь мо¬ 
жет быть положительной или отрицательной. Соответственно те¬ 
пловой поток через загрязненную трубу может быть меньше или 
больше теплового потока для чистой трубы. 

Анализ полученного результата рассмотрим на примере част¬ 
ного случая, когда для чистой трубы сумма термического сопроти¬ 
вления стенки трубы и термического сопротивления на наружной 
стороне трубы равна термическому сопротивлению на внутренней 
стороне трубы. При т — 0,8 уравнение (2.81) легко преобразуется в 
удобную для анализа форму выражения 


Ог _ _ 2 _ 

^ 1 + (1 — 2сг) т — 1п (1 — 2сг) 


(2.82) 


Аналогичный анализ теплообмена на загрязненной пластинча¬ 
той поверхности для подобного частного случая приводит к следую¬ 
щему соотношению теплового потока через загрязненную и чистую 
стенки теплообменника: 


От _ 2 

О 2 + (Ві — Т)о' 


(2.83) 
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а 



О 0,1 0,2 0,3 ОЛ 6 

3 


Рис. 2.14. Влияние относительной толщины <т слоя отложения и чи¬ 
сла Ві на отношение теплового потока ф г на загрязненной поверхности 
к тепловому потоку С) на исходной чистой поверхности: 
а - цилиндрическая труба, загрязненная внутри; б - плоский канал с двусторон¬ 
ним загрязнением стенок внутри канала; 1 - Ві = 0 ; 2 - Ві = 0 , 02 ; 3 - Ві = 2 ; 
4 - Ві = 8; 5 - Ві = 64; 6 - Ві = 0,5; 7- Ві = 1 ; 8 - Ві = 3; 9 - Ві = 4 


На рис. 2.14, а показано изменение соотношения тепловых пото¬ 
ков на загрязненной и чистой трубах, а на рис. 2.14, б — для пла¬ 
стинчатой поверхности теплообмена. Ясно, что загрязнение не все¬ 
гда приводит к ухудшению условий теплообмена. В отношении же 
увеличения сопротивления загрязненного канала сомнений обычно 
не возникает (так как загромождение приводит к увеличению ско¬ 
рости, а сопротивление пропорционально квадрату скорости). При 
работе теплообменника в составе гидравлической сети увеличение 
сопротивления вызывает соответствующее снижение расхода тепло¬ 
носителя. В таком случае анализ режима работы загрязненного те¬ 
плообменника следует выполнять с учетом изменения циркуляцион¬ 
ного расхода теплоносителя. 

В качестве иллюстрации приведем коэффициенты теплопровод¬ 
ности А с (Вт/(м • К)) некоторых характерных отложений: 


Сажа ламповая (копоть). 0,0314 

Сажа, пропитанная маслом. 1,1630 

Глина. 1,0300 

Накипь. 1,32... 3,14 


96 








Формирование отложений на поверхности теплообмена происхо¬ 
дит постепенно, до тех пор, пока слой не достигнет своей критиче¬ 
ской толщины в данных условиях работы теплообменника. После 
этого устанавливается динамическое равновесие — баланс аэроди¬ 
намических сил и сил поверхностного сцепления на внешнем слое 
отложений. В дальнейшем периодически происходит кратковремен¬ 
ное уменьшение толщины слоя отложений за счет срыва части слоя 
и его восстановление. 

Как правило, увеличение толщины слоя отложений подчиняет¬ 
ся экспоненциальному закону. Например, динамику роста отложе¬ 
ний на стенке трубы водяного теплообменника (Ее > 1200) можно 
представить зависимостью 

^ = <5шах(1-е- 6оГ ), (2.84) 


где <5 тах = оос -1,33 с? -0,23 ; г — время; оо, Ьо — экспериментальные 
константы, зависимые от температуры; с — скорость воды в трубе; 
ё — диаметр трубы. 

На рис. 2.15 приведены данные о влиянии загрязнения на те¬ 
плогидравлические характеристики горячего канала пластинчатого 
регенератора ГТУ. В течение примерно 50 ч происходит деинтен- 

— №і г 

сификация теплообмена, N4 = ——, и интенсификация гидравли- 

N4 

—— Ей г 

Ей = —— (индекс г относится к за- 


ческого сопротивления, 


Ей 


грязненной поверхности). Затем наступает стабилизация Г4и и Ей. 
Интервал времени, через который наступает стабилизация тепло- 
гидравлических характеристик, зависит от скорости тепл оно си теля 
— продуктов сгорания органического топлива. Уровень Уи и Ей, 
на котором происходит стабилизация характеристики, определяется 
скоростью и температурой теплоносителя, температурой поверхно¬ 
сти и не зависит от степени начального загрязнения поверхности и 
степени загрязнения теплоносителя. 


Рис. 2.15. Влияние загрязнения на 
изменение во времени теплогидрав¬ 
лических характеристик регенера¬ 
тора ГТУ: 

Ей - отношение критерия Ей г загрязнен¬ 
ного к Ей чистого теплообменника; N 11 - 
отношение критерия N 11 г загрязненного 
к N 4 чистого теплообменника; г - время 



N 11 

ы> 


0,8 


0,6 


4 - 10681 
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При эксплуатации теплообменники, работающие на загрязнен¬ 
ных средах, подвергаются периодической очистке поверхности те¬ 
плообмена, в том числе “на ходу”, без остановки теплообменника. 
Так, для очистки регенератора транспортной ГТУ от отложений са¬ 
жи кратковременно увеличивают температуру газа, в результате че¬ 
го сажа выгорает. 


2.7. Интенсификация процесса теплообмена 
в матрице теплообменного аппарата 

В требования к теплообменному аппарату обычно включают 
ограничение его массогабаритных характеристик. В некоторых слу¬ 
чаях (установки аэрокосмического или транспортного назначения) 
массогабаритные ограничения могут иметь решающее значение. 

Уменьшения размеров теплообменника можно достичь за счет 
интенсификации процессов теплообмена. Простым и очевидным спо¬ 
собом интенсификации теплообмена является увеличение скорости 
теплоносителя, но это связано с увеличением гидравлического со¬ 
противления теплообменника. Поэтому стремятся найти такие спо¬ 
собы, которые позволяют уменьшать размеры теплообменника без 
существенного изменения (увеличения) затрат энергии на циркуля¬ 
цию теплоносителя. Для оценки качества теплообменного аппарата 
используют энергетический коэффициент 

д = д/0ѵі + тѵ 2 ), 


где ф — тепловая нагрузка теплообменника; УѴі и N 2 — циркуляци¬ 
онные мощности для циркуляции соответственно горячего и холод¬ 
ного теплоносителей. 

Таким образом, проблема заключается в том, чтобы при ІѴі + 
+N 2 = сопзі; уменьшить поверхность теплообмена. Проблема слож¬ 
ная. Поэтому предварительно следует оценить возможную результа¬ 
тивность интенсификации теплообмена. Например, коэффициент те¬ 
плопередачи через пластинчатую поверхность теплообмена при бес¬ 
конечно малом термическом сопротивлении стенки будет равен 


К = 


Оі\а2 
Оі\ + 02 


1 


1 +^ 

Оі 


02 . 


(2.85) 
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Рис. 2.16. Влияние интенсификации 
конвективного теплообмена «а при 
а\ = соп8і на изменение коэффициента 

теплопередачи К: 

— &2 

оі 2 — -; « 2 , о? 2 и - коэффициент тепло- 

02и 

отдачи в условиях интенсификации и ис¬ 
ходный коэффициент теплоотдачи соответ¬ 
ственно 



Влияние интенсификации теплообмена (увеличение о^) на коэф¬ 
фициент теплопередачи при од = сопзі показано на рис. 2.16. Оче¬ 
видно, что увеличение аг имеет смысл при агЛ* і < 0,1. Такое 
условие чаще всего реализуется в теплообменниках, где одним из 
теплоносителей является жидкость. Кроме того, затрата энергии на 
циркуляцию теплоносителя также в основном определится затратой 
энергии на циркуляцию газообразного теплоносителя. При близких 
значениях ад и 02 целесообразна интенсификация теплообмена сразу 
в обоих каналах. 

Рассмотрим трубчатый теплообменник, в котором бесконечно 
тонкие трубы обтекаются снаружи потоком жидкого теплоносителя, 
с бесконечно большим коэффициентом теплоотдачи а ж , а в трубах 
движется газообразный теплоноситель [4]. 

Передаваемый тепловой поток 

Я = КРАТ Л = -^- г РАТ Л * аР АТ л , (2.86) 

Ь -г + — 
а ж А а 


гидравлическое сопротивление (учитывается только трение в тру¬ 
бах) 

/ ос 2 I , , 

Др = {-^- = <-Ке 2 ; (2.87) 

расход теплоносителя через трубы 

С=^-ІіКе- = ЪгіКе, 

4 а 

где АТ Л — среднеинтегральный температурный напор, а и Ь — 
константы для данной поверхности теплообмена; <1 — внутренний 


4 * 
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диаметр трубы; г — число труб. Параметры (^, С и Ар являются 
заданными, не подлежащими изменению при переходе к интенсифи¬ 
цированной поверхности. 

Предположим, задача сводится к уменьшению поверхности те¬ 
плообмена за счет интенсификации теплообмена внутри труб. Запи¬ 
шем для сравниваемых поверхностей (индекс “гл” относится к исход¬ 
ной гладкой трубе без интенсификаторов) уравнения теплопередачи, 
потерь давления и расхода 

ф = аАТ л Иг = а тл АТ л іІ тл 2 тл ; (2.88) 

д р = = ««тФ (2 ' 89) 

О = ЬКег = ЬКе тл г тл , (2.90) 


которые можно преобразовать к следующим выражениям: 


(о:/г) гл 

ІІС 2 


Шс 2 ) гл 



Кег 

Ке гл 2 гл 


(2.91) 

(2.92) 

(2.93) 


Для труб с интенсификаторами увеличение коэффициентов те¬ 
плоотдачи и гидравлического сопротивления учитывается соотно¬ 
шениями ]Уи/Ми гл и Ц^ тл 


№і 






где индекс “Не” означает, что отношения величин получены при 
одинаковых числах Ке. Следовательно, 


а / N4 \ /Не \ т 

О^ГЛ ѴіЧи г Л ' V КСгл ' 


^гл 



(2.94) 

(2.95) 


Совместный анализ выражений (2.94) и (2.95) для турбулент¬ 
ного режима (т = 0,8, п = —0,2) дает следующие соотношения 
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числа труб г/.?™, длины /// гл и объемов Ѵ/Ѵ тл для сопоставляемых 
поверхностей: 


— = ( І У’ 5 - 

2гл ѴЖ/ ’ 


Л = ?ьГ- 0 ' 9 Г 0 ' 1 ; 


*гл 





(2.96) 

(2.97) 

(2.98) 


где ^=(і^) ;?.Ш . 

Ѵі\Ги гл /Ке \^ гл /Ке 

Из выражений (2.96)-(2.98) следует, что введение интенсифи¬ 
кации всегда уменьшает длину матрицы и число труб при (/( Т л < 
< 1Чи/І4и гл , а объем матрицы уменьшается при ^/^ гл < (І^и/ІМи гл ) 3 ’ 5 . 

Проведем сопоставление поверхностей теплообмена при равных 
объемах и потерях давления. Соотношение передаваемого теплового 
потока 

0_ _ / Ш \ /(А-\ 0,ш 

(5гл \Ми гл /Ке/ ''^гл'К.е 

Сопоставление поверхностей при одинаковых тепловых нагруз¬ 
ках и равных объемах матрицы выражается зависимостью 

А р _ /_|_\ // N4 \ 3 > 5 

Аргл Ѵ^игл '^- 6 


Очевидно, что лучшим является такой вариант интенсифици¬ 
рованной поверхности, который позволяет при сохранении уровней 
тепловой нагрузки и циркуляционной мощности уменьшать размер 
поверхности теплообмена, или при сохранении поверхности тепло¬ 
обмена уменьшать циркуляционную мощность, или при сохранении 
поверхности теплообмена и циркуляционной мощности увеличивать 
тепловую нагрузку теплообменника. Следовательно, нужно выби¬ 
рать такие методы воздействия на поток теплоносителя, которые не 
приводят к росту гидравлических потерь. 

Многочисленные теоретические и экспериментальные работы 
последних десятилетий, обзор которых содержится, например, в [4] и 
[14], посвящены способам эффективного гидродинамического воздей¬ 
ствия на поток теплоносителя в каналах теплообменного устройства 
с помощью привнесенной шероховатости. 
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Замечено, что наибольший эффект интенсификации теплообме¬ 
на достигается за счет увеличения турбулентной проводимости в 
тонком пристенном слое, где градиент температуры достигает мак¬ 
симальных значений. Следовательно, если воздействие на поток све¬ 
дется к воздействию только на пристенный слой без увеличения сте¬ 
пени турбулентности ядра потока, то потери давления в таком ка¬ 
нале возрастут незначительно. 

Генераторы вихрей должны порождать такую турбулентность, 
которая способствует росту турбулентной проводимости в пристен¬ 
ном слое на всей длине канала, но не будет вызывать увеличения сте¬ 
пени турбулентности ядра потока. При частом расположении турбу- 
лизаторов порожденные ими турбулентные пульсации не затухают 
и диффундируют в ядро потока. При редком расположении турбу- 
лизаторов турбулентные пульсации успевают затухать раньше, чем 
поток достигает очередного турбулизатора, и часть поверхности в 
результате работает как гладкая. 

При оптимальном расположении турбулизаторов вся стенка 
охвачена интенсивными турбулентными пульсациями, которые, од¬ 
нако, не выносятся в поток. Например, экспериментально устано¬ 
влено, что при интенсификации теплообмена прямоугольными попе¬ 
речными выступами высотой к и шагом і наибольший эффект уве¬ 
личения теплообмена достигается при 5 < і/к < 15... 20. Однако 
элементы шероховатости с плавными очертаниями приводят к мень¬ 
шему росту сопротивления канала. 

На рис. 2.17 дана схема трубы с поперечными турбулизаторами 
овальной формы, выступающими на внутренней поверхности трубы 
(так называемые турбулизаторы диафрагменного типа). С техноло¬ 
гической точки зрения такие трубы просты в производстве. Труба 
обжимается снаружи — обкатывается роликом. При этом на наруж¬ 
ной поверхности образуется поперечная кольцевая канавка, которая 
при продольном обтекании трубы также служит источником тур- 
булизации. Это особенно целесообразно для тесных трубных пуч¬ 
ков, в которых не представляется возможным использовать трубы 
с внешними турбулизаторами. Эксперименты [4] показали, что в 
области ламинарного потока между турбулизаторами оказываются 
застойные зоны, приводящие к ухудшению теплообмена. При турбу¬ 
лентном потоке интенсивность теплообмена возрастает с увеличени¬ 
ем числа Не. Некоторые результаты экспериментальных исследова¬ 
ний теплообмена внутри трубы приведены в табл. 2.11 (обозначения 
см. на рис. 2.17). 
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Рис. 2.17. Схема трубы с поперечны¬ 
ми турбулизаторами овальной формы: 
і - внутренний диаметр трубы; і и - наруж¬ 
ный диаметр трубы; іо - диаметр мини¬ 
мального сечения трубы в области турбу- 
лизатора; а - шаг между турбулизаторами 




Таблица 2.11. Влияние Ло/і и в/і на интенсификацию 
теплообмена и сопротивления труб 
с турбулизаторами в виде диафрагм 
(продувки воздухом) 


бо/б 

8 ? 

и 

о 

о 

г-Н 

II 

& 

8 ? 

и 

Н-ь 

О 

СП 


N11 /N11™ 

ИД 

Nи /N11™ 

ИД 

Nи /N11 ™ 

ас™ 


в/і = 0,25 






3,35 

2,28 

3,32 





7,16 

2,82 

8,22 


з/і = 0,5 


0,99 

1,23 

1,34 

1,22 

1,16 

1,25 

1,2 

0,95 

2,05 

2,9 



2,12 


0,90 

2,54 

6,3 

2,68 

7,28 

2,67 

8,56 


в/б, = 1 


0,99 

1,13 

1,05 

1,15 

1,09 

1,15 

1,11 

0,95 

1,69 

1,4 

1,73 

1,82 

1,85 

2,02 

0,90 

2,27 

4,52 

2,35 

5,5 

2,41 

5,6 


Результаты продувки воздухом таких труб при относительном 
шаге труб в пучке 1,2, области изменения глубины обжатия 0,9 < 
< < іо/сі < 0,97 и з/сі = 0,454 обобщены следующими данными: 

при Ке < Кеі 

N4 /ІМи гл = 1; 


при Кеі < Ке < Пег 


Ки /ІЧи ГЛ 


= 1 + 0,465 


1§ Ке — 1§ Кеі 
1§ Ке 2 - 1§ Кеі 


1 _ е -зз,7(і—<Ѵ<0‘ 
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при Ке > Ке 2 

Г4и /N11 гл = 1,465 - 0,465е _33 > 7 ( 1- ^°/^; 

при Ке < 3,1 • ІО 3 

И ^гл = 1; 

при 3,1 • ІО 3 < Ке < 2 • ІО 4 

Щ тл = 1 + 6,72(1§ Ке - 3,5)(1 - с і 0 /<1 ) - 0,035 зіп{20(<*оЛ* - 0,95)тг}; 

при 2 • ІО 4 < Ке < ІО 5 

и и = 1 + 2,86(1§ Ке - 2,27)(1 - (іо /Л)+ 

+0,09 зіп{20(е?о/^ — 0,95)7г}1§ (Ке — 4,3), 

где Кеі = (ЗОЛ 0 /<* - 26,4) • ІО 4 ; Ке 2 = (16,8 сі 0 /сі - 12,1) • ІО 4 . 

Например, при Ке = ІО 4 , і/Л о = 0,95, з/ё = 1 ]Чи/]Ми гл = 
= 1,69; (/^гл = 1,4, т.е. темп интенсификации теплообмена опережа¬ 
ет темп интенсификации сопротивления. 

Получившие распространение пластинчато-ребристые поверх¬ 
ности теплообмена, как правило, основаны на использовании раз¬ 
личных способов интенсификации теплообмена; на периодическом 
пережатии канала, нанесении выштамповок, использовании канала 
постоянного сечения, но с разрывами в стенке ребра, с просечкой 
в стенке ребра жалюзи или ребра с перфорацией. Высокой интен¬ 
сивностью характеризуются пластинчато-ребристые поверхности с 
короткими по потоку ребрами, при этом ребра в месте каждого раз¬ 
рыва смещены по шагу относительно предыдущего рассечения. Но 
при анализе и выборе интенсифицированной оребренной поверхности 
не следует забывать, что увеличение а сопровождается понижением 
эффективности ребер. Поэтому вместо Ми/ІЧи гл следует рассма¬ 
тривать изменение N11 7?/(1Ми гл 7 ?™), где 77, т] тл — эффективности оре¬ 
бренной стенки. 

Распространенным способом интенсификации теплообмена пла¬ 
стинчатой поверхности теплообмена является использование листов 
с различной конфигурацией выштамповок. Высокой эффективно¬ 
стью характеризуются пластинчатые поверхности Френкеля 
(рис. 2.18), в которых гофры на смежных листах, образующих ка¬ 
налы для прохода теплоносителя, скрещиваются под углом 7. Про¬ 
исходит газодинамическое взаимодействие (при прямом контакте) 
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Рис. 2.18. Структура пластин¬ 
чатой поверхности Френкеля: 

1 - направление потока в нижней ча¬ 
сти канала; 2 - направление потока 
в верхней части канала; 3 - нижняя 
гофрированная поверхность; 4 ~ верх¬ 
няя гофрированная поверхность, 7 - 
угол скрещивания гофров 
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пересекающихся струй 1 и 2 теплоносителя, каждая из которых дви¬ 
жется в своем канале. Эффективность взаимодействия зависит от 
угла скрещивания гофров. В соответствии с данными А.М. Тихо¬ 
нова при фиксированном числе Ке и неизменной геометрии канала 
влияние угла 7 скрещивания на теплогидравлическую характери¬ 
стику поверхности можно проиллюстрировать следующими относи¬ 
тельными параметрами: 


7 , градусы.... О 20 37 66 96 144 

ЖГ. 1 1,275 1,530 2,353 3,820 5,05 

€. 1 1,279 1,763 4,300 16,52 ПО 


На теплогидравлические характеристики влияние оказывают 
также глубина и конфигурация гофра, эквивалентный диаметр ка¬ 
нала. 

Эффективным способом интенсификации теплообмена при не¬ 
значительном изменении гидравлического сопротивления поверхно¬ 
сти является нанесение на исходную поверхность лунок сферической 
конфигурации. Исследование теплообмена и гидродинамики потока 
в лунке и ее окрестностях, проведенные многими исследователями, 
показали, что лунка является источником смерчевых структур, ко¬ 
торые, взаимодействуя с основным потоком, оказывают сильное воз¬ 
действие на пристенный слой, не затрагивая основного потока. Со¬ 
поставление с другими известными способами интенсификации кон¬ 
вективного теплообмена позволяет сделать вывод: луночные поверх¬ 
ности характеризуются существенно более высокой энергетической 
эффективностью — в некоторых случаях при ^ « 1,4 интенсифика¬ 
ция теплообмена характеризовалась N4 = 4,2. 

Кроме рассмотренных используются и иные способы воздей¬ 
ствия на поток, характеризуемые внешним подводом энергии: созда¬ 
ние в потоке продольных пульсаций скорости, вибрация поверхности 
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теплообмена, воздействие на поток сильными акустическими волна¬ 
ми, электрическим полем и др. Так, воздействие на поток жидкости 
в трубе ультразвуковыми волнами частотой 27... 697 кГц интенси¬ 
фицирует теплообмен примерно на 80 % за счет приповерхностных 
микротечений. Замечено, что наибольший в этом случае эффект ин¬ 
тенсификации достигается в потоках с малыми значениями числа Ке. 
Вероятно, возможны и другие способы эффективного воздействия на 
поток. 

При выборе способа интенсификации принимают во внимание 
степень сложности его реализации, технико-экономический эффект 
от его введения и эксплуатационные характеристики поверхности те¬ 
плообмена (склонность к загрязнению, простота очистки, сохранение 
геометрической конфигурации канала, степень износа поверхности и 
др.). В связи с этим отмечается значительный интерес к исследо¬ 
ваниям “луночной” (или точечной) шероховатости в теплообменных 
устройствах различного назначения. Однако, несмотря на большой 
объем исследований, надежных практических рекомендаций и зави¬ 
симостей для расчета теплообмена и потерь давления в каналах с 
“луночной” поверхностью теплообмена пока не предложено. 



Глава 3 

ТЕПЛОГИДРАВЛИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ 
ТЕПЛООБМЕННЫХ АППАРАТОВ 


3.1. Теплообменные аппараты рекуперативного типа 


Если теплоноситель не претерпевает изменения фазового состоя¬ 
ния, то его температура в пределах каналов матрицы теплообменни¬ 
ка может значительно измениться. Следовательно, теплофизические 
характеристики теплоносителя (А и /і) вдоль канала — величины 
переменные, что должно привести к переменному (вдоль канала) ко¬ 
эффициенту теплоотдачи. 

Обратимся к формуле (2.3а), которую для воздуха, с учетом 
зависимости теплофизических параметров Л и ц от температуры (см. 
табл. 2.9), можно представить в следующем виде: 


а = 0,021 


А 0 Г°> 82 

<1 


/4Сг\°’ 8 / 1 \°’ 8 р 0.43/ Рг ж\°' 25 

V Л ) \ц 0 Т°> е ») ж \ Рг с / 


= соп5іС 0 ’ 8 Т 0 ’ 276 ?т 0 / 8 ?т-°’ 25 . 


(3.1) 


При неизменном расходе С = сопзі, коэффициент теплоотдачи 
фактически является функцией только температуры воздуха. На¬ 
пример, при увеличении температуры воздуха от 450 К на входе 
до 650 К на выходе из канала локальный коэффициент теплоотдачи 
возрастает примерно на 10 %, что находится в пределах точности 
используемых критериальных уравнений теплообмена. Если коэф¬ 
фициент теплоотдачи определен по А и /х, принятым при средней 
температуре теплоносителя (назовем его средним коэффициентом те¬ 
плоотдачи), то его значение будет отличаться от значений локаль¬ 
ных коэффициентов теплоотдачи в начальном и конечном участках 
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канала не более, чем на 5 %. Коэффициент теплопередачи изменится 
еще меньше. 

Это дает основание для использования в расчетах теплообмен¬ 
ных аппаратов постоянных вдоль поверхности теплообмена значе¬ 
ний коэффициентов теплоотдачи, определенных при средней тем¬ 
пературе теплоносителей (соответственно постоянного значения ко¬ 
эффициента теплопередачи). 

3.1.1. Среднеинтегральный температурный напор 

Рассмотрим теплообменный аппарат с противоточной схемой 
движения теплоносителей (рис. 3.1, о). Принятые допущения: во¬ 
дяные эквиваленты горячего \Ѵ Т = О т с рт и холодного \Ѵ Х = О х с рх 
теплоносителей, коэффициент теплопередачи К неизменны в преде¬ 
лах теплообменного аппарата. Для элемента поверхности 6.Р: 
изменение теплосодержания горячего теплоносителя 

Л<3 = \Ѵ Г вТ т ] (3.2а) 

изменение теплосодержания холодного теплоносителя 

Щ = ]Ѵ Х <ІТ Х ; (3.26) 

передаваемый тепловой поток 

Щ = К(Т Г - Т х ) АР. (3.3) 



Рис. 3.1. Изменение температуры теплоносителя в матрице теплооб¬ 
менника при различных схемах движения теплоносителей: 
а - схема противотока; б - схема прямотока; в - схема прямотока, сопостави¬ 
мая по уровню максимальной температуры поверхности теплообмена со схемой а 
противотока;-изменение температуры теплоносителей;-- из¬ 

менение температуры поверхности теплообмена при а т = а х = і<1ет 
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Совместное рассмотрение дифференциальных соотношений 
(3.2а), (3.26), (3.3) приводит к дифференциальным уравнениям 


<*(Г, - Г.) = Лг(^ - ^)<№(Г Г -7У, (3.4) 

(3 ' 5) 


Интегрированием уравнений (3.4) и (3.5) в пределах поверхности 
теплообмена получаем 


ы Ш =кр (ж~^) ; (3 ' 6а) 

АГі - А т >=д(щ--к)' (366) 


откуда 


я = 


КР(АТг - ДТ 2 ) 


1п 


АТі 

АТ 2 


(3.7) 


где АТі = 7гі — Т х 2 и ДТ 2 = Т г2 — Т х і — разность температур горя¬ 
чего и холодного теплоносителей на входе в теплообменный аппарат 
и выходе из него соответственно. 

Сомножитель при КР в уравнении теплопередачи (3.7) и есть 
искомый среднеинтегральный температурный напор при противо¬ 
точной схеме движения теплоносителей (часто называемый средне¬ 
логарифмическим температурным напором) 


ДГл = 


АТі - АТ 2 


1п 


АТі 

ат 2 


(3.8) 


Применение аналогичной процедуры анализа к теплообменнику 
прямоточной схемы (рис. 3.1, б) приводит также к выражению (3.8). 
Таким образом, температурный напор для прямоточной и противо¬ 
точной схем определяется по одной и той же зависимости. Однако 
при идентичных входных и выходных температурах теплоносите¬ 
лей температурный напор в противоточной схеме оказывается выше. 
Сопоставление схем прямотока и противотока удобнее выполнить на 
конкретных примерах. 


109 



Пример 1. Теплообменник прямоточной схемы. 

Основные исходные данные: Т х х = 373 К; Т х2 = 473 К; Т г2 = 573 К; Т гі = 
= 773 К; <* х = 100 Вт/(м 2 -К); <* г = 200 Вт/(м 2 -К); Г = 1 м 2 ; \Ѵ Х = 2\Ѵ Г ; 

коэффициент теплопередачи (термическое сопротивление стенки принято 
нулевым) 


<*Г 4- а х 


200 • 100 
200 + 100 


66,7 Вт/(м 2 -К); 


температурный напор 


АТп = 


ДГі - АТ 2 400 - 100 


1 п 


ДГі 

А Г 2 


1 п 


400 

100 


= 216,4 К; 


тепловой поток 


(3 = КАТ Л Г = 66,7-216,4-1 = 14432 Вт. 


Пример 2. Теплообменник противоточной схемы. 

Входные и выходные температуры теплоносителей, коэффициенты тепло¬ 
отдачи и передаваемый тепловой поток взяты из примера 1. Определим поверх¬ 
ность теплообмена противоточного теплообменника. 

Температурный напор 


АГ Л = 


300 - 200 


1 п 


300 

200 


246,63 К; 


требуемая поверхность теплообмена 


14434,2 
66,7 • 246,63 


0,877 м. 


Пример 3. Сопоставим теплообменники прямоточной и противоточной 
схем при условии одинаковой максимальной температуры поверхности теплооб¬ 
мена, одинаковых тепловых потоков и одинаковых входных и выходных темпера¬ 
тур холодного теплоносителя. Все необходимые данные возьмем из примеров 1 
и 2. 

Температура поверхности теплообмена в прямоточной схеме (см. пример 1) 

Т с =Т г -(Т г -Т х )- = 573 - (573 - 473)^ = 773 - (773 - 373)^ = 506,3 К; 
а 11 ) 1 ) 11 ) 1 ) 

температура поверхности теплообмена в противоточной схеме (см. пример 2): 


ПО 



на входе в теплообменник с горячей стороны 


Т с = 773 - (773 - 473)^- = 573 К; 


на выходе с холодной стороны 


Т с = 573 - (573 - 373)^ = 439,7 К. 


Температура поверхности прямоточного теплообменника оказа¬ 
лась ниже максимальной температуры поверхности противоточного 
теплообменника на 66,7 К. 

Температура поверхности теплообмена в прямоточной схеме 
(рис. 3.1, в) достигнет уровня максимальной температуры поверхно¬ 
сти противоточной схемы, если уровень температур горячего тепло¬ 
носителя будет увеличен до значения 


Т т1 = 


К 


о* 


573 - 373 


66,7 

100 


1 - 


К 


Оі г 


і - 


66,7 

100 


= 973 К; 


температура горячего теплоносителя на выходе при неизменном те- 
плосъеме будет ниже (как и в примере 1) на 200 К. Соответственно 
температурный напор в прямоточном теплообменнике с новым уров¬ 
нем температуры горячего теплоносителя 


А Т л = 


(973 - 373) - (773 - 473) 
973 - 373 
ІП 773 - 473 


432,8 К; 


1440.6 о 

Необходимая поверхность теплообмена Г =-—432,8 = 0,5 м . 

66,7 

Выводы. 1. При идентичных температурах входа и выхода те¬ 
плоносителей теплообменник противоточной схемы имеет меньшую 
поверхность теплообмена. 

2. Теплообменник противоточной схемы позволяет нагреть хо¬ 
лодный теплоноситель до температуры, близкой к температуре вхо¬ 
да горячего теплоносителя, или охладить горячий теплоноситель до 
температуры, близкой к температуре холодного теплоносителя на 
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входе. В прямоточном теплообменнике (см. рис. 3.1, б) этого до¬ 
стичь нельзя. 

3. Температура поверхности в теплообменнике противоточной 
схемы (по ходу теплоносителя) всегда изменяется больше, чем в 
теплообменнике прямоточной схемы. Следствием неравномерности 
температур являются термические напряжения и паразитный тепло¬ 
вой поток по стенке поверхности теплообмена из области высокой 
температуры в область низкой и соответственно снижение уровня 
теплообмена между теплоносителями. 

4. При лимитировании максимального уровня температуры по¬ 
верхности теплообмена теплообменник прямоточной схемы имеет 
преимущество перед противоточным — меньшую поверхность те¬ 
плообмена, а при равных поверхностях теплообмена он обеспечивает 
больший теплосъем. 

В теплообменном аппарате перекрестной схемы течения тепло¬ 
носителей или более сложных схем (многоходовой перекрестный ток, 
многоходовой параллельный ток) изменение температур теплоноси¬ 
телей в пределах матрицы носит сложный характер. 

Изменение температур теплоносителей при их движении по ка¬ 
налам матрицы можно показать на примере схемы простого пере¬ 
крестного тока (рис. 3.2, а). Горячий теплоноситель входит в матри¬ 
цу, имея температуру Т т і, холодный теплоноситель — имея темпера¬ 
туру Т х \. Поток холодного теплоносителя, примыкающий к входно¬ 
му сечению х = О, нагревается больше; соответственно, поток го¬ 
рячего теплоносителя, примыкающий к входному сечению у = О, 
охлаждается больше. Поэтому выходные эпюры температур имеют 
ярко выраженный неравномерный характер. Плавный переход от 
входных к выходным эпюрам температур в двух взаимно перпенди¬ 
кулярных направлениях приводит к трехмерной эпюре температур 
теплоносителей, что не позволяет свести задачу определения сред¬ 
неинтегрального температурного напора к одномерной. 

Для пояснения сложности решения задачи определения темпера¬ 
турных полей и расчета по ним теплообменника перекрестной схемы 
обратимся к решению задачи, впервые выполненной В. Нуссельтом 
в 1911 г. Модель теплообменника представлена в виде плоской по¬ 
верхности теплообмена, к которой с одной стороны примыкает ка¬ 
нал горячего теплоносителя, а с другой — холодного. При условии 
отсутствия энергообмена между параллельными струями в преде¬ 
лах каждого из каналов рассмотрим теплообмен между системами 
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Рис. 3.2. Принципиальная схема перекрестного тока: 
а - изменение температуры теплоносителей при движении через матрицу; 
б - взаимное расположение элементарных струй в сопредельных каналах 
горячего и холодного теплоносителей; в - элементарный объем матрицы 


параллельных струй каналов горячего и холодного теплоносителей. 
На рис. 3.2, б выделены две пересекающиеся струи шириной бх и бу, 
а на рис. 3.2, в — элементарный объем теплообменника с площадью 
основания бх бу. Для выделенного элементарного объема напишем 
уравнения изменения теплосодержания горячего и холодного тепло¬ 
носителей, а также уравнения теплопередачи, аналогичные выраже¬ 
ниям (3.2а), (3.2б)-(3.4): 


т:) Лу т^ Лх ' 

(3.9) 


(3.10) 

6С} = К бх бу (Т г — т х ). 

(3.11) 


ИЗ 


Система уравнений (3.9)—(3.11) сводится к двум уравнениям 

Ь\ дх Ьъ ду 


(3.12) 


К(Т т - Г х ) = 


\Ѵ Т дТ т 
Ь\ дх 


(3.13) 


Для исключения переменной Т х выражение (3.13) дифференци- 

дТ х 


руем по у, затем в него подставим производную 


из выражения 


(3.12). В результате получим дифференциальное уравнение второго 


порядка 


д 2 Т т КЬ 2 дТ г КЬ і дТ т 

дхВу + и; дх и; ду 


(3.14) 


Граничные условия: при х = 0 Т т = Т г і; при у = О Т х = Т х \. 

Уравнение (3.14) позволяет определить распределение темпера¬ 
туры по поверхности теплообмена, если значение температуры так¬ 
же будет определено из выражения (3.13). Для окончательного реше¬ 
ния были использованы численные методы, а результаты решения 
представлены в виде графиков и в табличном виде. Однако главное 
неудобство предложенного метода сводилось к тому, что для каждо¬ 
го теплообменника, с его конкретными размерами задачу распределе¬ 
ния температур приходилось решать заново. В более поздней работе 
(1930 г.) В. Нуссельт разработал универсальное решение, базиру¬ 
ющееся на тех же исходных уравнениях (3.9)-(3.11). Были введены 
следующие безразмерные параметры: 
координаты 


температуры 


комплексы 


Тг — 7хі 
Ггі-Гхі’ 


й _ Тх - Гхі . 
х Г г1 -Г х1 ’ 


при использовании которых уравнение типа (3.14) сводится к виду 


4 " п х^т 


(3.15) 
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Была использована достаточно сложная процедура решения, со¬ 
поставлены результаты с расчетом теплообменника противоточной 
схемы и предложена универсальная схема расчета теплообменного 
аппарата перекрестного тока: 

1) определение среднеинтегрального температурного напора 
для противоточного теплообменного аппарата с идентичным значе¬ 
нием входных и выходных температур теплоносителей; 

2) определение безразмерных температурных показателей те¬ 
плообменника 

р Тгі Т г2 р Т х 2 Т х 1 _ 

хі — ^х2 ^гі — іхі 


3) определение по Р и К с использованием графиков или таблиц 
значения поправки ф, на которую умножается температурный напор 
противотока: 


ДТ = 


ф{АТі - АТ 2 ) 


1п 


ДТі 

ат 2 


(3.16) 


Другими исследователями были составлены системы поправок 
для большинства широко употребляемых схем теплообменных аппа¬ 
ратов, некоторые из которых представлены в графической форме на 
рис. 3.3. Вместо безразмерных температурных показателей исполь¬ 
зованы отношение водяных эквивалентов холодного теплоносителя 


Ш \Ѵх 

к горячему ѴѴ = —— и степень нагрева холодного теплоносителя 

Тх 2 - Гхі , . 

а = —-—— (далее — степень регенерации), что однозначно соот- 

Тті — Тх і 


носится с параметрами Р и К. 

Среднеинтегральный температурный напор в противоточ- 
ном теплообменнике при равенстве водяных эквивалентов. Как 

следует из выражения (3.8), при \Ѵ Г = \Ѵ Х и ДГ г = АТ Х числитель 
и знаменатель дроби обращаются в нуль, а температурный напор 
становится неопределенным. Исследование выражения (3.8) показы¬ 
вает, что 


Ііт 


\ 

ДТі - ДТ 2 
1п ДТі 

\ АТ2 ) 1У Г —ѵг х 


= ДТі = ДТ 2 , 
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Рис. 3.3. Зависимость значения поправочного коэффициента ф от <т и 
\Ѵ для различных схем теплообменного аппарата перекрестного тока: 
Тіі , Т 12 - температуры первого теплоносителя на входе в теплообменный аппарат 
и выходе из него; Т 21 , Т 22 - температуры второго теплоносителя на входе и выходе 


т.е. вдоль всей поверхности теплообменного аппарата разность тем¬ 
ператур теплоносителей остается постоянной и равной разности ко¬ 
нечных температур на входе в теплообменный аппарат и выходе из 
него. 

При \Ѵ Т ф ѴѴ Х и отношении концевых разностей температур 
(меньшей к большей), равном не менее 0,6, практически без замет¬ 
ной погрешности можно использовать среднеарифметический тем¬ 
пературный напор. 
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Особенности использования среднеинтегрального темпера¬ 
турного напора при расчете регенератора. Рассмотрим регене¬ 
ратор противоточной схемы (см. рис. 3.1, а). Очевидно, что для 
него справедливо выражение (З.ба). Для регенератора вводят пара¬ 
метр — степень регенерации <т, представляющий собой отношение 
действительного подогрева воздуха в регенераторе к теоретически 
возможному при бесконечной поверхности нагрева: 


_ ?х2 ~ 7x1 

%1- Т х1 ' 


(3.17) 


Входящую в выражение (3.6а) конечную температуру Т х 2 воз¬ 
духа определим из (3.17) 


7x2 — Тхі + ( Т т \ — Т х і)сг, (3.18) 


а значение температуры Т т 2 , используя выражение (3.18), определим 
из уравнения теплового баланса регенератора 

Т,2 = Т ГІ -о(Т л -Т ХІ )^ (3.19) 


Подстановкой выражений (3.17) и (3.18) в соотношение (3.6а) 
получаем уравнение для определения поверхности регенератора 


Г = 


И'хіп 


1 — а 

1-\Ѵа 


( ѴѴ - \)К 


(3.20) 


При равенстве водяных эквивалентов воздуха и газа, что ча¬ 
ще всего имеет место в регенераторе, выражение (3.20) становит¬ 
ся неопределенным. Исследование его предельного значения при 

х 1 приводит к известной формуле Уварова для поверхно- 


\Ѵ = — 

]Ѵ Т 

сти регенератора 


\Ѵ х а 


Л(1-<7)' 


(3.21) 


Применение среднеинтегрального температурного напора 
при расчете охладителя. Применительно к охладителям вводится 
параметр — степень охлаждения Ѳ, представляющий собой отноше¬ 
ние действительного понижения температуры охлаждаемой среды 
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к предельно возможному при бесконечной поверхности теплообмен¬ 
ника: 


Ѳ = 


Г г і-Г г2 

Т Т 1 - г х1 


(3.22) 


Использование примененной выше процедуры анализа к охлади¬ 
телю с учетом выражения (3.22) приводит к выражению для опре¬ 
деления площади поверхности теплообмена ч 


Г 



1п 


1-Ъ в 

1 - Ѳ ‘ 


(3.23) 


Если регенератор и охладитель выполнены по схемам, отлич¬ 
ным от противотока, то коэффициент теплопередачи в выражениях 
(3.20) и (3.23) нужно умножить на поправку ф для соответствующей 
схемы. 


3.1.2. Эффективность теплообменного 
аппарата. Число единиц переноса теплоты 

В инженерной практике получил распространение метод, в ко¬ 
тором при известном значении площади поверхности теплообмена 
и входных температурах теплоносителей, определяют температуры 
теплоносителей на выходе из теплообменного аппарата, а затем по 
ним — тепловую нагрузку теплообменника. 

Метод базируется на использовании понятия эффективности е 
теплообменного аппарата, под которым понимают отношение дей¬ 
ствительной тепловой нагрузки теплообменника к предельно воз¬ 
можной при полном использовании разности температур горячего 
и холодного теплоносителей на входе в теплообменный аппарат: 

С = (Гг і - Т т2 )\Ѵ т /[(Т т1 - Г х1 )ТЕ тіп ] (3.24а) 

ИЛИ 

е = (Т х2 - Г х1 )Ж х /[(Т г1 - Т х1 )Ж тіп ]. (3.246) 

Обратим внимание на то, что в охладителях И^щіп — это практи¬ 
чески всегда водяной эквивалент охлаждаемой среды, а в регенера¬ 
торах водяные эквиваленты сред равны. Поэтому выражение (3.24а) 
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для охладителя обращается в выражение (3.22), а выражение (3.246) 
для регенератора — в выражение (3.17). 

Используя уравнение теплового баланса теплообменника и вы¬ 
ражение эффективности (3.24а), уравнение (З.ба) для противоточной 
схемы можно привести к виду 


1п 


1 - 



1 — е 


( 


ѴѴ Т \КГ 

ж х / \ѵ т 


(3.25а) 


или, приняв \Ѵ Т = И Тпіп и введя параметр ИТИ = КГ/\Ѵ т і п — чи¬ 
сло единиц переноса теплоты, можно привести выражение (3.25а) к 
окончательному виду 

1 - 3 ™ 

1п — - Жт,д = (і- ^2-) МТІІ. (3.256) 

1-5 V ІИтах/ 


Решение уравнения (3.256) относительно е приводит к следую¬ 
щим выражениям: 
для противотока 


1 — ехр 


е = 


-МТІі(' 

1 5 ПІП )1 

V 

Ж тах /- 


1 - 


\Ѵ„ 


Жг 


ехр 


-ІШіГі 

^тіп \ 

V 

ЖтахЯ 


(3.26) 


для прямотока 


1 — ехр[— ІЧТІіГі + 77 Г^-) 


е = 


1 + 


Жг 


Ж п 


(3.27) 


На рис. 3.4 в графической форме представлены зависимости е = 
= /(І'ІТІІ) для противотока и прямотока, построенные по выраже¬ 
ниям (3.26) и (3.27). В справочных пособиях по теплообмену эти 
зависимости приводятся также в табличной форме. Аналогичная ин¬ 
формация существует для большинства других употребляемых схем 
течения теплоносителей. Заметим, что решение уравнений (3.20) и 
(3.23) относительно а и Ѳ соответственно и объединение КР/Ж в 
комплекс ІЧТІІ приводят также к выражению (3.26). 
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Рис. 3.4. Зависимости е от ІѴТІІ и \Ѵдля прямотока и противотока 


При проведении проектных расчетов применение метода е = 
= /(ІЧТІІ) каких-либо преимуществ перед методом расчета по сред¬ 
неинтегральному температурному напору не дает, но в некоторых 
случаях им воспользоваться удобнее, например, тогда, когда тепло¬ 
обменный аппарат компонуют из готовых модулей с известными гео¬ 
метрическими размерами и теплогидравлическими характеристика¬ 
ми или изучают поведение теплообменного аппарата на режимах ча¬ 
стичной мощности. 


3.1.3. Расчет теплообменного аппарата 
при заданных значениях потери давления 
газообразных теплоносителей 

Исходными данными для расчета являются: тепловая нагрузка 
(5, массовые расходы и входные температуры теплоносителей, вход¬ 
ные давления и допустимые потери давления каждого теплоносите¬ 
ля. Если один из теплоносителей — жидкость, то потери давления 
задают только по газообразному теплоносителю. 

Метод расчета при заданных значениях потерь давления тепло¬ 
носителей широко используют в практике проектных расчетов, а в 
историческом плане он долгое время оставался единственным. Рас¬ 
чет при заданных значениях потерь давления теплоносителей фак¬ 
тически означает расчет при заданных значениях циркуляционной 
мощности для перемещения (циркуляции) теплоносителей. Приме¬ 
нительно к цикловым теплообменным аппаратам — промежуточно¬ 
му и концевому охладителям, регенератору ГТУ — расчет тепло- 
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обменного аппарата при заданных значениях потерь давления впол¬ 
не логичен, поскольку потери давления в теплообменных аппаратах 
являются необходимыми параметрами для расчета термодинамиче¬ 
ского цикла газотурбинной установки. В ходе расчета определению 
подлежат геометрические размеры теплообменного аппарата. 

Теплообменный аппарат с теплоносителями газ—жидкость. 
В большинстве случаев такое сочетание теплоносителей приводит 
к многоходовой (по жидкости) и одноходовой (по газу) схеме пере¬ 
крестного тока, по эффективности приближающейся к противоточ¬ 
ной схеме. Рассмотрим подход к расчету теплообменника на приме¬ 
ре теплообменного аппарата с гладкотрубной матрицей, работаю¬ 
щей в области турбулентного режима. Газообразный теплоноситель 
проходит по трубам, а жидкость обтекает трубный пучок в попе¬ 
речном направлении по многоходовой схеме с направлением ходов от 
холодного (по газу) конца матрицы. В случае, если не все четыре 
значения температуры теплоносителей являются заданными, недо¬ 
стающие значения температуры определяют из уравнения теплового 
баланса теплообменника. 

Принимая во внимание малую относительную толщину стенки 
используемых в теплообменных аппаратах труб, воспользуемся вы¬ 
ражением коэффициента теплопередачи для плоской стенки с нуле¬ 
вым термическим сопротивлением 

К = агаж = г} а а т . (3.28) 

Ог 4* а Ж 

В условиях, когда а ж на два-три порядка выше а г , коэффициент 
Ѵа = 0,95... 0,98. Для определения а г в цилиндрическом канале 
воспользуемся выражением (2.3а), которое при входящих в него для 
данной температуры значениях констант может быть представлено 
в виде функции скорости теплоносителя: 

а = /?с°’ 8 . (3.29) 

С учетом соотношения (3.29) выражение (3.28) можно привести 
к виду 

К = 1 1а рс°/. (3.30) 

Для дальнейшего расчета воспользуемся уравнениями: 

расхода теплоносителя через трубы 

О т = (3.31) 
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поверхности теплообмена 


Р — тпЫЬг] 


(3.32) 


теплопередачи 

Я = ат л рк, 

а также уравнением (2.65) в упрощенном виде: 

р с Н а +(тр 4) 
Лг>=— 2 ——- 


(3.33) 


(3.34) 


где <1 = (і с /(і] <1 — внутренний диаметр трубы; <і с — средний диа¬ 
метр трубы; г — число труб в матрице; с г — средняя скорость газа 
в трубе; А — суммарный коэффициент сопротивления, включаю¬ 
щий в себя все сопротивления, кроме трения (см. выражение 2.65); 
^тр — коэффициент сопротивления трения. 

Коэффициент сопротивления трения определяют зависимостью 
Блазиуса. Однако в ограниченном диапазоне температур зависи¬ 
мость Блазиуса может быть заменена зависимостью { тр = оКе -0 ’ 2 . 
Например, для Не = 10 000.. .20 000 можно принять а = 0,195, что 
дает отклонение от зависимости Блазиуса в пределах 1.. .2%. 

Из совместного рассмотрения выражений (З.ЗО)-(З.ЗЗ) можно 
представить Ь/<1 в следующем виде: 


Ь 

1 


Яре, 


. 0,2 

Г 


(3.35) 

4АТ л <Юг) а /3 ѵ 

Подстановка (3.35) в уравнение (3.34) с учетом выражения для ^ и 
зависимости плотности р газа от давления и температуры приводит 
к следующему уравнению потерь давления в матрице: 

<-> 

Введя относительные потери давления Ар = Ар/р и решив урав¬ 
нение (3.36) относительно с г , получим выражение для определения 
скорости газа в матрице 


где И 


( Ар-2КТ\°> 5 
Сг “ V Ъ ) ’ 
выражение в скобках в (3.36). 


(3.37) 
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Полученное таким образом значение скорости с г позволяет опре¬ 
делить все геометрические размеры матрицы и скомпоновать каналы 
для циркуляции жидкого теплоносителя (определить число ходов), 
исходя из условия реализации рекомендуемой скорости. Затем, ис¬ 
пользуя соответствующие критериальные уравнения (в данном слу¬ 
чае это поперечное обтекание трубного пучка), по скорости жидко¬ 
сти определяют коэффициент теплоотдачи со стороны жидкости, по 
соотношению (3.28) уточняют значение г] а и вновь определяют зна¬ 
чение скорости газообразного теплоносителя. Обычно бывает доста¬ 
точно одной-двух итераций. Последней расчетной операцией явля¬ 
ется определение гидравлического сопротивления тракта жидкого 
теплоносителя и необходимой мощности циркуляционного насоса. 

Теплообменный аппарат с теплоносителями газ — газ. При 
параллельной схеме движения теплоносителей между скоростями те¬ 
плоносителей существует однозначная связь, определяемая уравне¬ 
нием расхода теплоносителей 


с 2 = сі 


&2РѴІФ1 

ОіР2Ѵф2 


асі, 


(3.38) 


где а = сопзі,. 

Потери давления теплоносителей также оказываются взаимно 
связанными, поскольку они определяются скоростями теплоносите¬ 
лей при одной и той же длине хода теплоносителя в матрице. По¬ 
влиять на соотношение скоростей и соответственно потерь давле¬ 
ния можно лишь изменением соотношения коэффициентов фронто¬ 
вого сечения или переходом на многоходовую схему параллельного 
движения теплоносителей. В связи с этим расчет теплообменного 
аппарата можно проводить при заданных значениях суммарных от¬ 
носительных потерь давления двух теплоносителей или при задан¬ 
ном значении потерь давления одного из теплоносителей. 

Рассмотрим теплообменный аппарат с гладкотрубной матри¬ 
цей, расчет которого выполняют при заданных значениях суммар¬ 
ных относительных потерь давления по двум теплоносителям. С 
учетом выражения (3.38) коэффициент теплопередачи можно пред¬ 
ставить в виде функции одной скорости 

к _ 0,8 /Зіа 0,8 /?2 
Сі /?і + а°> 8 /3 2 
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Суммарные относительные потери давления вследствие трения 
в каналах матрицы (режим турбулентный) 


Ар = 


0,1584 / щ \0,25 о 1 ' 75 ^ / р2 \°- 25 ‘ 

В.\Т\ V/ К2Т2Л2 'Р 2 <І 2 ' 



(3.40) 


Совместное решение уравнений расхода и теплопередачи при 
учете уравнения (3.39) приводит к выражению, аналогичному выра¬ 
жению (3.35): 


і 0(А±^2 )рі^ 
<І2 4СД* л ада°’ 8 /32) ’ 


где сІ 2 — эквивалентный диаметр межтрубного канала. 

Подстановка выражения (3.41) в уравнение (3.40) и решение его 
относительно с\ приводят к искомому выражению для определения 
расчетной скорости одного из теплоносителей 


сі = 


/ Др\°> 512 

V/Г/ 


(3.42) 


где 


И = 0,03955 


'/ рі \0,25 1 

А 

( М2 ' 

.0,25 а 1Д5- 

<2рі /?1 + а°> 8 #2 



\р 2 (І2> 

' #Г 2 . 

ОАТ л 2 /Зфа°> 8 


Скорость второго теплоносителя вычисляется по формуле (3.38). 
Затем могут быть определены коэффициент теплопередачи, площадь 
поверхности теплообмена, геометрические размеры матрицы и уточ¬ 
нены потери давления с учетом сопротивления на входе в матрицу 
и выходе из нее и вследствие ускорения и замедления потоков. Если 
необходимо, скорость корректируют и повторяют расчет, но, как 
правило, одной итерации оказывается достаточно. 

Теплообменный аппарат перекрестного тока. В теплообмен¬ 
ном аппарате перекрестного тока скорости взаимно независимы. По¬ 
этому теплообменник может быть рассчитан при заданных значени¬ 
ях потерь давления по каждому из теплоносителей. В общем случае, 
для расчета воспользуемся уравнениями расхода (два), уравнения¬ 
ми потерь давления (два), уравнением коэффициента теплопередачи 
(одно), уравнение теплопередачи (одно) — всего шестью уравнени¬ 
ями. А искомыми являются скорости теплоносителей (две), геоме¬ 
трические размеры матрицы (три), площадь поверхности теплооб¬ 
мена (одна) — всего шесть неизвестных. Таким образом, система 
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уравнений замкнутая. Однако в общем случае входящие в систему 
уравнения нелинейные, что не позволяет представить их решение 
в аналитической форме, а требует применения численных методов. 
Только в частных случаях удается получить “чистые” аналитиче¬ 
ские решения (они иногда приводятся в литературе). 

Рассмотрим общий подход к расчету на примере теплообменни¬ 
ка перекрестного тока с гладкотрубной матрицей (рис. 3.5, о). Запи¬ 
шем входящие в систему уравнения в последовательности, удобной 
для процедуры численного решения, независимо от метода решения 
(см. уравнения (2.68), (3.34) и (3.39)): 



(3.43) 

0\ = ВНщірісі] 

(3.44) 

Г = НВЬкѵ] 

(3.45) 

Я К 

АТ Л Р + 

(3.46) 

О 2 = НЬт]ф2С2Р2 ; 

(3.47) 

Др2 = (6 + 9гп)Ке 2 ’ Р 2 2 + (р2С 2 )1 х (/> 2 С 2 )в ЫХ . 

(3.48) 


Последовательность решения системы следующая. 

1. Задаем скорость с\ и из уравнения (3.43) определяем размер 
Ь, при этом для воздушных теплообменников скорость выбираем в 
диапазоне 10 ... 25 м/с, для гелиевых — 50 ... 70 м/с: 



2. Из уравнения (3.44) определяем фронтовое сечение теплооб¬ 
менника 


НВ = 


Сі 

ЩіРі с і 


3. Из уравнения (3.45) находим площадь поверхности теплооб¬ 
мена 

Р = НВЬк ѵ = Ѵк ѵ . 
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Сір О 

6 

Рис. 3.5. Теплообменник перекрестного тока 
с гладкотрубной матрицей: 

а - схема матрицы; б - изменение основных параме¬ 
тров теплообменника в зависимости от скорости сі ; 
1 - Ар 2 \ 2- Н\ 3- I; 4- В; 5- А Рі 


4. Из уравнения (3.46) определяем коэффициент теплопередачи 
К , а затем скорость второго теплоносителя 

1 - Я 


с 2 = 


д 


1,67; 


1 


Ді Сі 


0,8 


1,67’ 


К = 


АТ Л Г' 


(3.49) 


5. Из уравнения (3.47) находим необходимую площадь фронто¬ 


вого сечения 


ЬН = 


02 

ѴФ2Р2С2 
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Поскольку значение Ь уже известно, то из геометрических соот¬ 
ношений матрицы последовательно определяем размер В, а затем, 
зная шаг і труб в трубном пучке, число т рядов труб в направлении 
движения второго теплоносителя, а именно 

В V 
т ~ і ~ ЬНі' 

6. По формуле (3.48) находим потери давления второго теплоно¬ 
сителя 

Др2 = (6 + 9ш)Ке7°’ 26 ^ + (р 2 С 2 )вы Х “ (?2С 2 )в Х . 

Таким образом, теплообменник с полученными размерами пе¬ 
редает заданный тепловой поток и удовлетворяет условию задан¬ 
ных потерь давления Дрі по одному теплоносителю. Подбором ско¬ 
рости с\ можно удовлетворить условию заданных потерь давления 
Ар 2 по второму теплоносителю. При “ручном” расчете задаем три- 
четыре значения скорости с\ и строим графическую зависимость 
Др 2 = /(<*) (рис. 3.5, б), по которой определяем расчетную скорость 
сі первого приближения. Второго приближения, как правило, ока¬ 
зывается достаточно. При использовании ЭВМ программа расчета 
может быть построена также по итерационному принципу. 

Для оребренной поверхности расчетная процедура несколько 
усложняется необходимостью определения ее эффективности. При 
одностороннем оребрении в качестве исходной удобнее принимать 
скорость по стороне оребренной поверхности. Процедура расчета 
для поверхности с двусторонним оребрением поясняется в примерах 
расчета (см. в гл. 4). 

3.1.4. Расчет теплообменного аппарата 
при заданной площади поверхности теплообмена 

Насколько нам известно, впервые такой подход к расчету тепло¬ 
обменного аппарата был предложен В.В. Уваровым и развит 
Н.Д. Грязновым. В отличие от традиционного метода, изложенно¬ 
го выше, расчет теплообменного аппарата с заданной площадью по¬ 
верхности теплообмена (при известном значении коэффициента ком¬ 
пактности она эквивалентна заданному объему матрицы) позволяет: 
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1) оценить до начала проектирования примерные объем, массу, 
технологические аспекты производства теплообменника и его стои¬ 
мость; 

2) оценить компоновочные характеристики теплообменника 
или, исходя из компоновочных характеристик, выбрать размер по¬ 
верхности теплообмена (это особенно важно при разработке ГТУ 
транспортного назначения или авиационного ГТД, когда массога¬ 
баритные требования к теплообменному аппарату могут оказаться 
решающим фактором); 

3) определить среди множества теплообменных аппаратов с за¬ 
данной и неизменной площадью поверхности теплообмена теплооб¬ 
менник с минимально необходимой мощностью для циркуляции те¬ 
плоносителей. Такой теплообменник считается оптимальным. Те¬ 
плообменный аппарат с аналогичными значениями площади поверх¬ 
ности теплообмена и тепловой производительности, но рассчитан¬ 
ный при заданных значениях потерь давления теплоносителей, лишь 
случайно может соответствовать оптимальному варианту. 

В основу метода В.В. Уварова заложена возможность независи¬ 
мого изменения скоростей теплоносителей, что соответствует толь¬ 
ко схеме перекрестного тока. Поэтому суть метода рассматривается 
применительно к теплообменному аппарату перекрестного тока. 

Вновь обратимся к теплообменному аппарату с гладкотрубной 
матрицей коридорной компоновки. Используя соотношения (1.14), 
(3.43) и (3.48), представим суммарную необходимую мощность для 
осуществления циркуляции теплоносителей выражением 




Сі_ 

*/ц1 


(ді + ^4) у + — М + (б + 9т)Ке 


*?Ц2 1 


—0,26 


Л 


\ 2 


(3.50) 


Уравнение (3.49) позволяет установить связь между скоростями 
теплоносителей. 

Любая пара взаимосвязанных через уравнение (3.49) скоростей 
с\ и С 2 отвечает условию заданной тепловой мощности теплообмен¬ 
ного аппарата. Дальнейший поиск нужного варианта теплообменни¬ 
ка сопровождается расчетом суммарной циркуляционной мощности. 
Подставив выражение (3.49) в формулу (3.50), получаем зависимость 
циркуляционной мощности от скорости сі одного из теплоносителей: 
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ЛГ Ц = 


(^)і- 






(3.51) 


г »?ф1/91С1 Г Ѵф2р2С2 

где I = ---; т = , ДА -. 

0\ ку О 2 І 

Зависимость (3.51) называется энергетической характеристикой 
теплообменного аппарата. Для теплообменного аппарата с равными 
массовыми расходами теплоносителей (как это может иметь место 
в регенераторе ГТУ) вместо суммарной циркуляционной мощности 
вводят пропорциональную ей сумму относительных потерь давле¬ 
ния. Характер изменения основных параметров теплообменного ап¬ 
парата с заданной площадью поверхности теплообмена в зависимо¬ 
сти от скорости теплоносителя показан на рис. З.б. С увеличением 
скорости сі происходит снижение скорости сг, а суммарные относи¬ 
тельные потери давления сначала понижаются, достигая минималь¬ 
ного значения, а затем снова возрастают. Скорости с\ и сг, при 
которых достигается минимум энергетической характеристики, на¬ 
зываются оптимальными скоростями теплоносителей. 

Анализ выражения (3.49) показывает, что существует предельно 
минимальная скорость с\, определяемая (при условии правомочности 
исходных уравнений теплообмена в данной области параметров) вы¬ 


ражением 


_ / І 3 у- 25 
~ и &т л г) • 


(3.52) 


Рис. 3.6. Изменение параметров те¬ 
плообменного аппарата перекрестного 
тока с заданной площадью поверхно¬ 
сти теплообмена и заданной тепловой 
мощностью в зависимости от скоро¬ 
сти С\\ 

1 - Ь\ 2 - Д рт,] 3 - Н ; 4 ~ с 2; 5 - В 



5 - 10681 
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При достижении скорости с\ т і п скорость сг обращается в беско¬ 
нечность. Этим объясняется поведение левой ветви энергетической 
характеристики. Правая ветвь энергетической характеристики так¬ 
же имеет тенденцию к бесконечному росту при бесконечном увеличе¬ 
нии скорости с\. При повышении скорости сі длина Ь матрицы воз¬ 
растает, размер В уменьшается, а размер Н сначала слегка увели¬ 
чивается, а затем также уменьшается. Точке минимума энергетиче¬ 
ской характеристики отвечают конкретные геометрические размеры 
матрицы, возможно не лучшие с точки зрения компоновочных разме¬ 
ров теплообменника. Но в области минимума кривая энергетической 
характеристики носит достаточно пологий характер, что позволяет 
без заметного увеличения циркуляционной мощности отступить от 
оптимального значения скоростей и достичь нужного соотношения 
геометрических размеров матрицы. Заметим, что поиск строгого 
математического экстремума энергетической характеристики боль¬ 
шого смысла не имеет ввиду ограниченной точности используемых 
исходных критериальных уравнений гидродинамики и теплообмена. 
Поэтому и при численном расчете с использованием ЭВМ целесо¬ 
образно определять значение энергетической характеристики и гео¬ 
метрических размеров матрицы не только в точке экстремума, но и 
в ее окрестности. При увеличении площади поверхности теплообме¬ 
на кривая характеристики смещается вниз, в область пониженных 
значений циркуляционной мощности, что объясняется более низкими 
необходимыми значениями коэффициента теплопередачи и соответ¬ 
ственно скоростей теплоносителей. 

3.1.5. Особенности расчета теплообменного 
аппарата заданного габарита 

Часто по условиям компоновки теплообменного аппарата ему 
предписывают предельный габарит. Это означает, что между дли¬ 
ной входного диффузора, матрицы и выходного конфузорного па¬ 
трубка устанавливается жесткая связь 

Ь а + + Ьк = сопзі, 

при которой изменение любого из размеров происходит за счет из¬ 
менения размеров двух других элементов. Поскольку потери в кон- 
фузорном патрубке обычно малы, а изменение в широком диапазоне 
степени конфузорности патрубка влияет на них в незначительной 
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степени, примем Ь к — сопзі и Ь а + Ь м = сопзі. Это позволяет рас¬ 
смотреть только блок “диффузор — матрица”. 

Для упрощения проблемы и рассмотрения лишь ее принципиаль¬ 
ной стороны ограничимся теплообменником газ — жидкость с мно¬ 
гоходовой схемой перекрестного тока по жидкому теплоносителю. 
Рассмотрим конструкцию теплообменного аппарата с гладкотруб¬ 
ной матрицей в цилиндрическом корпусе и с коническим диффузо¬ 
ром; газообразный теплоноситель движется по трубам, режим тече¬ 
ния турбулентный. 

Если принять некоторую длину матрицы Ь м в пределах рас¬ 
сматриваемого лимита линейного размера, то по формуле (3.35) 
можно определить скорость газа в каналах матрицы 


= ( 


0,084Д м ДТ л (/Рг о ’ 43 7 ?а (?\5 


^ 1 , 2 ф/? 0 ’ 2 /і 0 ’ 8 


) 


При известном значении скорости с, используя уравнение рас¬ 
хода, можно определить диаметр цилиндрической матрицы, а по 
формуле (3.36) — потери давления при движении газообразного те¬ 
плоносителя через каналы матрицы. Диаметр матрицы Б м , ее дли¬ 
на Ь м и диаметр трубопровода на входе в диффузор Л т позволяют 
определить размеры диффузора — длину Д д , угол а раскрытия и 
степень п расширения диффузора: 

-Ом — (-Ом 

е* = агс1 ё —--; п= — . 


Этих параметров достаточно для нахождения коэффициента со¬ 
противления диффузора по формуле (2.69) или (2.72) и последу¬ 
ющего расчета потерь давления в диффузоре. Варьируя соотноше¬ 
ние между Ь и и Ь д или изменяя скорость теплоносителя в каналах 
матрицы, можно выявить теплообменный аппарат с минимальным 
гидравлическим сопротивлением. 

На рис. 3.7 приведены результаты расчета воздухоохладителя 
с трубчатой матрицей цилиндрической формы, предназначенного 
для охлаждения воздуха давлением 0,35 МПа от температуры 410 
до 305 К, расходом 2,7 кг/с; суммарная длина матрицы и диффузора 
1,3 м. 

Выводы 

1. С увеличением скорости газа в каналах матрицы ее длина 
возрастает, диаметр уменьшается, что ведет к повышению ее ги¬ 
дравлического сопротивления. 


5 * 
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Рис. 3.7. Результаты расчета воздухо¬ 
охладителя с трубчатой матрицей задан¬ 
ного габарита: 

1 - Аръ\ 2 - Ар м ; 3 - Ь А \ ^ - Ѵ\ 5 - Ар д 

2. Уменьшение диаметра матрицы сопровождается уменьшени¬ 
ем степени расширения и угла раскрытия диффузора, что приводит 
к уменьшению потерь давления в диффузоре. 

3. Суммарное гидравлическое сопротивление матрицы и диф¬ 
фузора при некоторой скорости достигает минимального значения, 
которое зависит от исходных данных проектного расчета, в частно¬ 
сти диаметра труб, шага труб в трубном пучке, длины теплообмен¬ 
ного аппарата, и не может быть изменено без изменения исходных 
данных. 

4. При заданных габарите и типоразмере поверхности тепло¬ 
обмена нельзя создать теплообменный аппарат, потери давления в 
котором были бы меньше оговоренного в п. 3 минимума. 

3.1.6. Теплообменный аппарат 
с контуром промежуточного теплоносителя 

Наряду с использованием одноконтурных теплообменников с не¬ 
посредственной передачей теплоты в ГТУ различного назначения, 
в качестве цикловых теплооменников и теплообменников вспомога¬ 
тельных систем находят применение теплообменные аппараты с кон¬ 
туром промежуточного теплоносителя. Некоторые примеры принци¬ 
пиальных схем ГТУ, в которых использованы такие теплообменни¬ 
ки, были рассмотрены выше. Теплообменный аппарат с контуром 
промежуточного теплоносителя представляет собой комплекс из двух 
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Рис. 3.8. Схема авиационного ГТД мощностью 2940 кВт с различными ре¬ 
генераторами : 

а - рекуперативный прямого действия; б - с контуром промежуточного теплоносителя; 
1 - теплообменник прямого действия; 2 - теплообменник холодного плеча; 3 - теплооб¬ 
менник горячего плеча 

теплообменников, тепловая связь между которыми осуществляется 
контуром промежуточного теплоносителя. Это дает возможность 
наиболее целесообразно сконструировать теплообменный аппарат, 
лучшим образом организовать тракты теплоносителей. В некоторых 
случаях только использование таких теплообменных аппаратов по¬ 
зволяет реализовать определенную термодинамическую схему дви¬ 
гателя. Например, несмотря на возможность повышения экономич¬ 
ности авиационного ГТД введением регенерации теплоты уходящих 
газов, вследствие значительного увеличения размеров двигателя и 
сопротивления газовоздушного тракта при использовании в каче¬ 
стве регенератора одноконтурных теплообменных аппаратов этот 
способ не нашел промышленного применения. При использовании 
теплообменных аппаратов с промежуточным теплоносителем удает¬ 
ся значительно уменьшить размеры двигателя (рис. 3.8), и сделать 
реалистичным авиационный регенеративный ГТД. 

Общие положения расчета. На рис. 3.9 даны принципиальная 
схема теплообменного аппарата и диаграмма температур теплоно¬ 
сителей применительно к противоточной схеме в пределах каждого 
теплообменника. Температуры горячего и холодного теплоносите¬ 
лей изменяются от входа к выходу соответственно от Т т \ до Т т 2 и 
от Т х і до Т х 2 , а температуры промежуточного теплоносителя по го¬ 
рячему и холодному трактам теплообменного аппарата изменяются 
соответственно от Ѳ' 2 до Ѳ'-[ и от Ѳ\ до Ѳ 2 . 
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Рис. 3.9. Принципиальная схема теплообменника с контуром проме¬ 
жуточного теплоносителя и температурная диаграмма 


Перепады температур Ѳ' 2 — Ѳ 2 и Ѳ" — Ѳ\ связаны с тепловыми по¬ 
терями при циркуляции промежуточного теплоносителя между те¬ 
плообменниками. При хорошей тепловой изоляции потери теплоты 
на соединительных трубопроводах оказываются пренебрежимо ма¬ 
лыми, поэтому при рассмотрении теплообменного аппарата можно 
считать, что температура промежуточного теплоносителя в преде¬ 
лах “горячего” и “холодного” теплообменников меняется от 0 2 ДО 
Ѳ\. Теплообменный аппарат составлен из двух теплообменников с 
площадями поверхностей теплообмена Р\ и Р 2 . Суммарная площадь 
поверхностей теплообмена (в пределах каждого теплообменного ап¬ 
парата схема — противоток) 


/ 




1п 


Тгі — #2 
Тт 2 - 01 


Кі[(Г г і-0 2 )-(2’ г2 -0і)] 


V 


1п 


+ 


02 ~ Гх2 
01 - Г х і 


\ 


к 2 [(02 - т х2 - (01 - Т х1 )] 


Я. (3.53) 


/ 


Отношение площадей Р\/Р 2 = (Къ / Кі)(&Т 2 /(АТі))] темпера¬ 
туры Т г і, Т г2 , Т х і и Т х2 являются заданными; отношение коэффи¬ 
циентов теплопередачи К 2 /К\ зависит от выбранного соотношения 
гидравлических потерь основных теплоносителей и изменяется в не¬ 
больших пределах. Поэтому основным фактором, влияющим на от¬ 
ношение Рг/Р 2 , является отношение среднелогарифмических темпе¬ 
ратурных напоров ДТ 2 /(ДТі), которое в данном случае полностью 
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определяется выбором температур Ѳ\ и Ѳ 2 . Анализ выражения (3.53) 
на экстремум показывает, что минимум Р% достигается при условии 


Тт\ - @2 _ Тг2 — #1 _ Г&2 
— Т х 2 Ѳ\ — Т х і V А'і 


(3.54) 


Отсюда оптимальные температуры промежуточного теплоноси¬ 


теля 


Ѳі 


Тп + Т х \\Ш 

V Л1 . 




Т т \ + Т х 2 


#2 = 



-VI 


(3.55) 


(3.56) 


Используя соотношения (3.55) и (3.56), можно получить темпе¬ 
ратурные напоры для поверхностей Р\ и 



ДТ 2 


АТ 



(3.57) 


где ДТ = АТ\ + ДТ 2 — полный располагаемый температурный на¬ 
пор. 

Тогда для условия минимума суммарной поверхности теплооб¬ 
мена Те тіп 

Гі/Ъ = Ѵ^Т^- 

Обращение к теплообменному аппарату с контуром промежуточ¬ 
ного теплоносителя чаще всего диктуется соображениями компоно¬ 
вочного характера (как, например, в авиационном ГТД, см. рис. 3.8), 
когда соотношение между теплообменниками горячего и холодно¬ 
го плеч по габариту, массе или площади поверхностей теплообмена 
предписывается техническим заданием. Тем не менее сопоставление 
с минимизированным по поверхности вариантом теплообменника мо¬ 
жет служить, в известной мере, оценочным критерием при проекти¬ 
ровании теплообменника. Поясним это примером. 
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Пример. Исходные данные: 

Гп = 773 К, Г,і = 473 К, К г = 10Вт/(м 2 -К), Г г2 = 573 К, Г х2 = 573 К, 
К 2 = 20 Вт/(м 2 -К); 

передаваемый тепловой поток 16-10 3 Вт; 

условиями технического задания предписано отношение Р\/Р 2 = 3,6. 
Результаты расчета площадей поверхностей теплообмена приведены в 
табл. 3.1. 


Таблица 3.1. Результаты расчета площадей поверхностей 
теплообмена 


Параметр 

По условию 

Без учета 


оптимизации 

оптимизации 

Отношение = л /— 

Рі V к х 

1,41 

3,6 (по условию 
проектирования) 

Требуемая Р, м 2 : 



Рі 

18,95 

32,19 

Р '.2 

13,36 

8,94 

Суммарная Р е, м 2 

32,31 

41,13 


Выполнение принятого по проектному заданию условия Р\/Р 2 = 3,6 приве¬ 
ло к уменьшению площади поверхности Р 2 на 33 % по сравнению с оптимальным 
значением, но увеличило суммарную площадь поверхности теплообмена тепло¬ 
обменного аппарата на 21 %. Возможно, что полученный результат может стать 
побудительной причиной пересмотра или корректирования проектного задания. 

Чтобы правильно оценить технико-экономические характери¬ 
стики теплообменного аппарата, следует сопоставить в идентичных 
условиях поверхности теплообмена теплообменных аппаратов с кон¬ 
туром промежуточного теплоносителя и без него. Проведем такое 
сопоставление для оптимального теплообменного аппарата. 

В одноконтурном теплообменнике использована теплообменная 
поверхность с двусторонним оребрением, с площадями сторон Р\ 
и Р 2 при исходной площади Р гладкой поверхности пластинчато¬ 
ребристой матрицы. В теплообменном аппарате с контуром проме¬ 
жуточного теплоносителя использована пластинчато-ребристая по¬ 
верхность с односторонним оребрением. При этом оребрение, коэф¬ 
фициенты теплоотдачи основных теплоносителей и коэффициенты 
эффективности оребренной поверхности по сходственным сторонам 
поверхностей теплообмена идентичны. Термическими сопротивле¬ 
ниями разделительной стенки пластинчато-ребристой поверхности 
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и по стороне промежуточного теплоносителя можно пренебречь. Ха¬ 
рактеризуя условия теплопередачи по каждой из сторон поверхности 
теплообмена комплексами К\ = {Р\/ Р)г] а \а\ и К 2 = {Рі! Р)'Ча 2&2 и 
учитывая возможное различие условий теплопередачи по сторонам 
соотношением этих комплексов К 2 = УК і, определим поверхность 
теплообмена одноконтурного теплообменника. Принимая в качестве 
расчетной площадь исходной гладкой поверхности (коэффициент те¬ 
плопередачи отнесен к исходной гладкой поверхности), определим ее 
значение 

г < 3(1 + У) 

Д ТКъ 

Для теплообменника с контуром промежуточного теплоносите¬ 
ля суммарная площадь поверхности теплообмена (расчет ведется по 
неоребренной стороне) 


Я о 

АТ\К\ АТ 2 К 2 


(3.58) 


При использовании выражений (3.55) и (3.56) окончательно по¬ 


лучим 


3(і + Ѵу) 2 

К 2 АТ 


(3.59) 


Сравнивая уравнения (3.58) и (3.59), можно установить связь 
между площадью Р поверхностей теплообмена одноконтурного те¬ 
плообменника и Ре теплообменного аппарата с контуром промежу¬ 
точного теплоносителя: 


Ре = 


Р(1 + ѴУ) 2 
1 + У 


При У = 1 площадь Р% = 2 Р, а при У = 2 Ре = 1,936 Р. 
Таким образом, площадь поверхности теплообмена теплообменного 
аппарата с контуром промежуточного теплоносителя даже в идеали¬ 
зированном случае пренебрежения термическим сопротивлением по 
контуру промежуточного теплоносителя больше площади сходствен¬ 
ного теплообменника примерно в 2 раза. 

Поясним полученный результат. Рассмотрим элемент поверхно¬ 
сти теплообмена с двусторонним оребрением (рис. 3.10, о). Разделим 
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Рис. ЗЛО. Поверхности теплообмена с двусто¬ 
ронним оребрением: 

а - элемент поверхности с двусторонним оребрением; 
б - элемент поверхности с двусторонним оребрением, 
рассеченный на два полуэлемента с односторонним оре¬ 
брением 

поверхность плоскостью 2 на две симметричные части. При усло¬ 
вии Р\Г) ах а\ІР = Р2Ѵа 2 а 2/Р = ісіет и симметрии геометрических 
форм поверхности теплообмена температура стенки в плоскости 2 

Тг = \{Т т + Г х ). 

Если пренебречь термическим сопротивлением стенки, то тем¬ 
пература Т — это температура стенки в основании оребрения, на 
каждой из сторон поверхности теплообмена. Из условия неизмен¬ 
ности термического сопротивления элемента (независимо от способа 
расчета) тепловой поток остается постоянным при заданной гранич¬ 
ной разности температур Т т — Т х : 

Я = К(Тг - Т х )Р т = 1 -Р т (Т т - Г х )-^а7/ ор ; (3.60) 

А г г 

Г\ _ ВД — Т 2 ) __ _ 1 г /ГГ гр \ Р /о й1 \ 

Я — р осг ) 0 р — 2 Рт\Тт Тх)р аг / ор ; (3.61) 

Т 

_ ОД ~ ^х) __ _ гр \ Р _ _ /о ЙО\ 

Я — р аг 1ор — 2* г ^ т ^ х ) р аг Іор- (3.62) 

т 
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Если по линии 2 поверхности условно разъединить, то в про¬ 
цессе теплопередачи будут участвовать две поверхности теплооб¬ 
мена площадью Г, контактирующие друг с другом идеально, без 
дополнительного термического сопротивления. Объем теплопере¬ 
дающего элемента, состоящего из двух половин, при этом не из¬ 
менится. Коэффициент компактности исходного целого элемента 
^ 0,5 т , 

Ку — --. Коэффициент компактности этого же элемента, состоя- 

о + о 

щего из двух половин, с учетом удвоенной поверхности теплообмена 
в плоскости разъема 2 , Ку = --. Соответственно отношение 

в + 6 

объемов исходного элемента и элемента, состоящего из двух поло¬ 
жи ( Г т \ / 2Р Т \-і . ’ 

-= ( —— 1 ( —— I =1, т.е. объем элемента не изменился, 
г Ѵ/ѵт/„/ \/Ѵт/„/ 


вин, 


ѵ л 


Теперь разделим поверхности на два полуэлемента (рис. 3.10, б), 
между которыми в пространстве 28 находится среда с бесконечной 
проводимостью. Такая схема имитирует теплообменный аппарат с 
контуром промежуточного теплоносителя, не имеющим термическо¬ 
го сопротивления. Отношение объемов нового теплообменного аппа¬ 
рата и исходного 


Ѵи _ К т К Ѵн _ а + 6 
Ѵн К Ѵк 2К Т о + 6 + 6 


Например, если а = 0,2 мм, 6=12 мм и 8 = 2 мм, то суммарный 
объем двух элементов возрастет по сравнению с исходным примерно 
на 16 %. 

В теплообменном аппарате с контуром промежуточного тепло¬ 
носителя необходимо организовать в матрице каналы для прохода 
жидкого промежуточного теплоносителя. Размеры этих каналов су¬ 
щественно меньше размеров каналов для прохода газообразного те¬ 
плоносителя. Поэтому объем поверхности теплообмена теплообмен¬ 
ного аппарата с контуром промежуточного теплоносителя может не¬ 
значительно превышать объем одноконтурного теплообменника, ра¬ 
ботающего в тех же условиях. Для теплообменного аппарата, в кото¬ 
ром теплофизические характеристики промежуточного теплоносите¬ 
ля близки к характеристикам основных теплоносителей, увеличение 
объема может оказаться существенным. 

Выбор промежуточного теплоносителя. К промежуточному 
теплоносителю предъявляют следующие основные требования: хо- 
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рошее сочетание теплофизических свойств, позволяющее иметь ма¬ 
лые термические сопротивления контура промежуточного теплоно¬ 
сителя; термостойкость; высокие плотность и теплоемкость; совме¬ 
стимость с материалом поверхности теплообмена; нетоксичность и 
безопасность работы; небольшая стоимость; малые затраты мощно¬ 
сти на контур промежуточного теплоносителя; работоспособность в 
заданном интервале температур. В большей степени этим требова¬ 
ниям отвечают жидкости и жидкие металлы, получившие преиму¬ 
щественное распространение. 

К жидким теплоносителям предъявляют дополнительные требо¬ 
вания: температуры замерзания и, как правило, кипения не должны 
входить в рабочий диапазон температур; низкое давление насыще¬ 
ния. 

Вода — один из лучших теплоносителей, но ее использование 
ограничено температурой 373 К, а при работе под давлением она 
обычно не превышает 400 ... 430 К. Для предотвращения образова¬ 
ния накипи воду смягчают, вводят специальные присадки. Жидкие 
органические теплоносители (минеральные масла, глицерин, тетра¬ 
хлор дифенил и др.) и высококипящие органические теплоносители 
типа дифенильных смесей термически стойки до 580 ... 680 К. 

Жидкие металлы (Иа, К, 8п, Ві, Ссі, РЬ) и их сплавы, а также 
амальгамы ртути могут работать в диапазоне температур пример¬ 
но 235 ... 1300 К. Так, эвтектический сплав Ка + К плавится при 
262 К, а кипит в нормальных условиях при 1057 К. Выбирая жид¬ 
кий металл в качестве теплоносителя, особое внимание обращают 
на совместимость теплоносителя с материалом контура. Например, 
ртуть растворяет некоторые металлы, натрий оказывает коррози¬ 
онное воздействие на алюминий и его сплавы, висмут разрушает 
алюминий и т.д. 

Основы теплогидравлического расчета. Расчет теплообмен¬ 
ных аппаратов с контуром промежуточного теплоносителя можно 
проводить отдельно для каждого теплообменника, при согласова¬ 
нии параметров (температуры теплоносителя, его расхода). Опыт 
проектирования теплообменных аппаратов показывает, что затра¬ 
ты циркуляционной мощности на контур промежуточного теплоно¬ 
сителя обычно не превышают 5 % затрат мощности на циркуляцию 
основных теплоносителей. Поэтому при вариантных расчетах эту 
мощность не учитывают, производя ее точный расчет лишь для вы¬ 
бранного варианта. 
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Расчет каждого теплообменника при заданных значениях поте¬ 
ри давления основных теплоносителей не отличается от обычного 
расчета, изложенного выше. Некоторыми особенностями характе¬ 
ризуется метод расчета теплообменного аппарата при заданном зна¬ 
чении суммарной площади поверхности теплообмена, если поставле¬ 
но условие оптимизации теплообменного аппарата с целью миними¬ 
зации циркуляционной мощности на перемещение основных (газо¬ 
образных) теплоносителей. 

Исходными данными для расчета являются: расходы основных 
теплоносителей О т и 0 Х) температуры теплоносителей Т т і, Т х і на 
входе и Т т 2 , Т х 2 на выходе из теплообменника, а также суммарная 
площадь Р% поверхности теплообмена. Основные принципы расче¬ 
та рассмотрены ниже, на примере теплообменного аппарата с глад¬ 
котрубной матрицей, в котором основные теплоносители движутся 
внутри труб, затраты мощности на циркуляционный контур проме¬ 
жуточного теплоносителя пренебрежимо малы и влияние неизотер- 
мичности не принимается во внимание. Затраты циркуляционной 
мощности на основные теплоносители 

г=2 г 

= 2^*(^ вх ^ вых + ^тр (3.63) 

і=і 


Рассмотрим расчет циркуляционной мощности для теплообмен¬ 
ника горячего плеча. Пусть температуры Ѳ\ и 02 промежуточного 
теплоносителя известны (выбраны произвольно). Совместное реше¬ 
ние уравнений расхода, теплопередачи, изменения теплосодержания 
при привлечении геометрических характеристик трубного пучка по¬ 
зволяет представить относительную длину канала Ь следующим вы¬ 
ражением: 

I _ />сі(Г г і - Г Г 2 )ср 
~ 4 КІАТ Л 

или для газообразного теплоносителя (при условии р\ — Ар —» р\) 



— _ Іц _ Ср Г г і — Г Г 2 рі сі 

<1\ 2КТ Ѵ \ + Т т 2 К\АТ Л (і 


(3.65) 


где Л — отношение наружного диаметра трубы к внутреннему; 
р\ — давление теплоносителя на входе в теплообменный аппарат; 
ДТ Л — среднелогарифмический температурный напор для извест¬ 
ных температур Т г і, Т г 2 , 0і, 02- 
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Термическим сопротивлением по стороне промежуточного те¬ 
плоносителя ввиду его относительной малости можно пренебречь. 
Поэтому коэффициент теплопередачи можно представить зависи¬ 
мым только от коэффициента теплоотдачи по стороне основного те¬ 
плоносителя (режим турбулентный) 

К х и «і » & (З.бб) 


С учетом уравнений (3.65) и (З.бб) затраты циркуляционной 
мощности для первого теплоносителя 

.0,75 


N 1 = Х - [бхі + бшхі + 0,133^’ 25 Срі (^) 


(Гы - Т г2 ) V с 


0,25 -0,05 „ 

' г* ' Л 


(Гы + Г г2 ) 0 - 75 ^ АГі 0 і 


Оюі 


Для второго теплообменника затраты циркуляционной мощно¬ 
сти опишутся структурно таким же выражением: 

N 2 = \ [*вх 2 + 6 шх 2 + 0,133,#% (^)°’ 75 Х 


^2- 

гр гтл 0,05 

^х2 — ^хі с 2 

(Г х і+Т х2 )«. ге ДТ 2 АІ 


02С 2 - 


Суммарная площадь поверхности теплообмена теплообменного 
аппарата составляется из двух площадей поверхностей теплообме¬ 
на, передающих заданный тепловой поток ф, и для турбулентного 
режима течения определится зависимостью 

0,8 о л т і 0,8 , 


с^ДДГі + #° 0 2 ДГ 2 
Е 4 А&ДГіДГгс^с!]’ 8 ’ 


(3.67) 
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Следовательно, суммарные затраты мощности на циркуляцию 
теплоносителей можно представить зависящими от скорости одно- 
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го теплоносителя при фиксированных значениях Р%, Ѳ\ и 02 . Та¬ 
ким образом, зависимость циркуляционной мощности от характер¬ 
ной скорости теплоносителя следующая: 

= /(Те, Ѳі, 0 2 , сі). (3.68) 


Ее можно считать энергетической характеристикой теплообмен¬ 
ного аппарата. Так как ІѴе является суммой двух составляющих 
(первая из которых с увеличением скорости сі возрастает, а вторая 
уменьшается), энергетическая характеристика при некотором значе¬ 
нии скорости имеет минимум. Значение оптимальной скорости с\ ОП т 

&/Ѵе 

можно найти, исследуя на экстремум выражение (3.67): —— = 0. 

ОС\ 

Однако в связи со сложной алгебраической формой получаемого в ре¬ 
зультате дифференцирования выражения определить сі ОП т в явном 
виде аналитически не удается. Поэтому менее трудоемким является 
метод, основанный на построении характеристики іѴе; = І( с і ) в ши¬ 
роком диапазоне скорости сі и последующем отыскании минимума 
на графике. Целесообразно также вынести на график геометриче¬ 
ские размеры теплообменника, что позволит проследить за их из¬ 
менением в окрестности минимума энергетической характеристики. 
На рис. 3.11 приведена серия энергетических характеристик тепло¬ 
обменного аппарата, обе матрицы которого гладкотрубные. 

Расчет энергетических ха¬ 
рактеристик проведен при фик¬ 
сированной температуре Ѳ\ и 
разных значениях температуры 1 

02- При изменении 02 в диапазо¬ 
не 337... 352 К оптимальная 60 

скорость с опт изменяется от 16 
до 21 м/с. При 02 = 347 К до¬ 
стигается минимальное значе- 
ние энергетической характери- х1и 

стики (минимум показан 

пунктирной кривой). Однако / 4 у 15 щ го 22,5с,,м/с 



этот минимум носит частный 
характер, по скольку он полу¬ 
чен при произвольно выбран¬ 
ном значении температуры Ѳ\. 
Поэтому нужно построить 


Рис. 3.11. Расчетные характеристи¬ 
ки теплообменного аппарата с конту¬ 
ром промежуточного теплоносителя: 

1 - Ѳі = 337 К; 2 - 0 2 = 332 К; 3 - Ѳ 2 = 
= 342 К-, 4 - 0 2 = 347 К; 5 - Ѳ 2 = 352 К 
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такие же обобщающие (проходящие через точки локальных миниму¬ 
мов) характеристики для других значений температуры Ѳ\ и среди 
них выбрать характеристику с минимальным значением циркуляци¬ 
онной мощности, т.е. определить абсолютный минимум энергети¬ 
ческой характеристики теплообменного аппарата с контуром проме¬ 
жуточного теплоносителя при фиксированном значении суммарной 
площади поверхности теплообмена и заданных значениях темпера¬ 
тур основных теплоносителей. Температуры промежуточного те¬ 
плоносителя и скорости теплоносителей, отвечающие условию абсо¬ 
лютного минимума энергетической характеристики, являются опти¬ 
мальными. 

Затем проводится детальный контрольный расчет оптимально¬ 
го варианта теплообменного аппарата с учетом всех, не принятых 
ранее во внимание термических сопротивлений, затрат циркуляци¬ 
онной мощности на промежуточный теплоноситель, геометрических 
размеров и окончательно выбирается лучший проектный вариант. 

3.1.7. Теплообменные устройства 
на основе термосифонов и тепловой трубы 

Термосифоны и тепловые трубы нашли широкое распростране¬ 
ние в теплообменных устройствах различного назначения — от си¬ 
стем передачи тепловой энергии до различного рода охлаждающих 
устройств. Их отличительной особенностью являются разделение в 
пространстве зон подвода и отвода теплоты, а также способ переноса 
теплоты с помощью промежуточной среды — рабочего тела термо¬ 
сифонов и тепловой трубы. Таким образом, термосифон и тепловая 
труба могут рассматриваться как теплообменный аппарат с конту¬ 
ром промежуточного теплоносителя, в котором происходит самоцир- 
куляция промежуточного теплоносителя. На рис. 3.12 представлены 
принципиальные схемы термосифонов и тепловой трубы. В откры¬ 
том термосифоне (рис. 3.12, а) зона подвода теплоты находится ни¬ 
же зоны ее отвода. Тупиковый канал термосифона имеет открытый 
выход в расположенный вверху резервуар и заполнен той же жидко¬ 
стью, что находится в резервуаре. При подводе теплоты плотность 
жидкости у стенки канала термосифона оказывается ниже плотно¬ 
сти холодной жидкости в центре канала, что в поле действия гра¬ 
витационного ускорения (или центростремительного при вращении 
объекта) приводит к возникновению естественной конвекции жид¬ 
кости в канале. Переносимый конвективным движением тепловой 
поток отводится от резервуара протекающей через него жидкостью 
или любым другим способом. 
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а 5 6 

Рис. 3.12. Принципиальные схемы термосифонов и тепловой трубы: 
а - открытый термосифон; б - закрытый термосифон; в - испарительный тер¬ 
мосифон; г - тепловая труба 

Закрытый термосифон (рис. 3.12, б) представляет собой замкну¬ 
тый канал, заполненный жидким теплоносителем. Как и в открытом 
термосифоне, зона подвода теплоты в закрытом термосифоне распо¬ 
ложена ниже зоны ее отвода, действует тот же механизм возникно¬ 
вения естественной конвекции. Отличие закрытого термосифона от 
открытого заключается в том, что канал замкнут и потому может 
быть заполнен любым жидким теплоносителем, включая жидкий ме¬ 
талл. 

Испарительный термосифон (рис. 3.12, ѳ) отличается от закры¬ 
того термосифона механизмом переноса теплоты из зоны подвода 
(испарительной части термосифона) в зону отвода теплоты (кон¬ 
денсационную часть термосифона). В зоне подвода теплоноситель 
испаряется, и поток пара по центру канала поднимается в зону от¬ 
вода теплоты. Пар конденсируется на стенке термосифона и стекает 
вниз, в зону испарения. Масса теплоносителя в канале должна быть 
достаточной, чтобы жидкая фракция увлажняла всю стенку канала. 

Открытый, закрытый и испарительный термосифоны являют¬ 
ся гравитационными устройствами, так как только в условиях гра¬ 
витации при соответствующем расположении зон подвода и отвода 
теплоты возможна естественная циркуляция теплоносителя. 

Тепловая труба (рис. 3.12, г) отличается от испарительного тер¬ 
мосифона наличием капиллярно-пористого фитиля на стенке, раз¬ 
ность капиллярного давления в котором обеспечивает переход жид¬ 
кой фазы теплоносителя из зоны конденсации в зону испарения. Теп¬ 
ловая труба эффективно передает тепловой поток при любой ее ори¬ 
ентации относительно направления действия гравитационных сил, 
а также в состоянии невесомости. 
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Рис. 3.13. Схема использования от¬ 
крытых термосифонов в солнечных 
нагревателях воды: 
а - однотрубный термосифон; б - двух¬ 
трубный термосифон; 1 - солнечная па¬ 
нель; 2 - подъемная труба; 3 - резервуар; 
4 - опускная труба 


Простейшим примером применения открытого термосифона 
является солнечный водонагреватель (рис. 3.13, а), использующий 
поток <2л лучистой энергии. Нагреваемая часть термосифона — сол¬ 
нечная панель 1 — соединена теплоизолированной подъемной трубой 
2 с расходным резервуаром 3. Более эффективной является двух¬ 
трубная схема (рис. 3.13, б), в которой поток нагретой жидкости по 
трубе 2 поднимается вверх, а поток холодной жидкости по опуск¬ 
ной трубе 4 перемещается вниз. Скорость циркуляции жидкости в 
термосифоне зависит от разности нивелирования высот солнечной 
панели и резервуара, а также от разности плотностей холодной и 
нагретой воды. 

На рис. 3.14 приведена принципиальная схема установки, ис¬ 
пользующей температурный потенциал поверхностных слоев земли. 
Известно, что на глубине более 5 ... 6 м в течение всего года темпе¬ 
ратура. остается практически неизменной. Например, в Алтайском 
регионе даже при температуре воздуха —40 °С она близка к +3 °С. 
В зимнее время теплоту земли можно использовать в качестве ис¬ 
точника низкопотенциальной теплоты для теплового насоса системы 
отопления, а летом — в качестве высокопотенциального источника 
системы кондиционирования воздуха в помещении. Устройством, с 
помощью которого зимой можно экстрактировать теплоту из земли, 
а летом отводить теплоту в землю, является тепловая труба 1. В 
зависимости от схемы включения тепловой трубы в контур паро¬ 
компрессорной установки последняя превращается в тепловой насос 
или кондиционер. При применении закрытого или испарительно¬ 
го термосифонов вместо тепловой трубы установка может работать 
только в режиме теплового насоса. Перенос зоны подвода тепло¬ 
ты в верхнюю часть гравитационных термосифонов не приведет к 





Рис. 3.14. Принципиальная схе¬ 
ма комбинированной установки 
“тепловой насос-кондиционер”, 
использующей температурный 
потенциал поверхностных слоев 
земли: 

1 - участок тепловой трубы, взаимо¬ 
действующий с грунтом; 2 - участок 
тепловой трубы, взаимодействующий 
с теплоносителем промежуточного 
контура; 3 - дроссель; 4 ~ конденса¬ 
тор; 5 - компрессор; 6 - испаритель 



возникновению естественной конвекции — термосифон работать не 
будет. 

Любой тип термосифона или тепловую трубу можно использо¬ 
вать в виде индивидуальных теплопередающих устройств. Тепло¬ 
вую трубу, закрытый и испарительный термосифоны можно ком¬ 
поновать в многотрубный теплообменный аппарат. И в первом, и 
во втором случаях тепловая труба и термосифоны представляют со¬ 
бой теплопередающий элемент, переносящий тепловой поток из зо¬ 
ны подвода в зону отвода теплоты и характеризуемый определен¬ 
ным термическим сопротивлением. Термическим сопротивлением 
термосифона и тепловой трубы называют отношение перепада тем¬ 
ператур между нагреваемой и охлаждаемой стенками зоны подвода 
и зоны отвода теплоты к передаваемому тепловому потоку. Главны¬ 
ми достоинствами таких устройств являются практически ничтож¬ 
ное значение термического сопротивления, простота и надежность 
конструкции. Рассмотрим более подробно процессы, протекающие в 
замкнутом объеме полости закрытого термосифона и тепловой тру¬ 
бы. 

Тепловые характеристики термосифонов. Простейшим вари¬ 
антом закрытого термосифона является термосифон с каналом по¬ 
стоянного диаметра (см. рис. 3.12, б). Тепловой поток подводится и 
отводится через боковую стенку канала термосифона. Зона подвода 
теплоты (длина /„) отделена от зоны отвода (длина /о) промежуточ¬ 
ной адиабатной зоной (длина / а ), через канал которой осуществляет¬ 
ся продольный перенос теплового потока (часто называемый торце¬ 
вой теплопередачей). В зонах подвода и отвода теплоты за счет есте- 
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ственной конвекции генерируются циркуляционные течения жидко¬ 
сти; при этом направления циркуляционных токов в зонах подвода и 
отвода имеют разнонаправленный характер. Адиабатная зона пред¬ 
ставляет собой как бы буферную зону, энергетически сопрягающую 
эти два циркуляционных контура. Теоретические расчеты и мно¬ 
гочисленные эксперименты показывают, что температура жидкости 
на оси канала остается неизменной вдоль всей зоны подвода и зо¬ 
ны отвода теплоты, а на длине адиабатной зоны происходит резкое 
монотонное изменение температуры. Фактически основное термиче¬ 
ское сопротивление термосифона приходится на адиабатную зону. 

Существуют различные гипотезы поведения жидкости в адиа¬ 
батной зоне — от полного перемешивания, взаимного пересечения 
струй до полного разделения течения на восходящий и нисходящий 
потоки, между которыми на размытой поверхности разделения про¬ 
исходят тепловое и гидродинамическое взаимодействия. Так, опы¬ 
ты, в которых для разделения потоков горячего и холодного тепло¬ 
носителей адиабатная зона была оборудована специально сконстру¬ 
ированной вставкой, позволяющей разделять потоки, получено хотя 
и небольшое, но устойчивое снижение термического сопротивления 
этой зоны. Опыты с визуализацией потока теплоносителя, в кото¬ 
рых ориентация канала адиабатной зоны по отношению к направле¬ 
нию действия гравитационного ускорения изменялась, подтвержда¬ 
ют возможность существования любого из упомянутых выше типов 
течения. При строго вертикальной ориентации наблюдалось неупо¬ 
рядоченное, хаотическое движение частиц, сохраняющееся и при от¬ 
клонении канала от вертикального положения. Однако при достиже¬ 
нии некоторого угла наклона внезапно происходит как бы “вскипа¬ 
ние” теплоносителя по всему объему канала и мгновенное перестро¬ 
ение хаотического в упорядоченное движение в пределах восходяще¬ 
го и нисходящего потоков теплоносителя. При этом наблюдается 
практически скачкообразное уменьшение термического сопротивле¬ 
ния канала адиабатной зоны. Можно даже выявить угол наклона, 
при котором термическое сопротивление оказывалось минимальным. 
Позднее подобные явления наблюдались другими исследователями. 
При уменьшении длины адиабатной зоны до полной ее ликвидации 
термическое сопротивление монотонно уменьшается до некоторого 
минимального значения, но не обращается в нуль. Это вызвано тем, 
что перестроение циркуляционного течения при переходе от зоны 
подвода к зоне отвода теплоты все равно происходит, но зона пере¬ 
строения занимает начальные участки каналов в месте их соедине¬ 
ния. 
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В общем случае конфигурация канала термосифона может быть 
переменной и включать участки со скачкообразным изменением по¬ 
перечного сечения канала. С позиций гидродинамики такой канал 
характеризуется наличием местных гидравлических сопротивлений, 
вызывающих перестроение эпюры скорости в потоке. Так как явле¬ 
ния теплопереноса в термосифоне непосредственно связаны с харак¬ 
тером течения теплоносителя, местные гидравлические сопротивле¬ 
ния вызывают адекватные изменения термического сопротивления 
канала термосифона. Экспериментами на неподвижных и враща¬ 
емых моделях (а также натурными испытаниями лопаток газовой 
турбины с термосифонной системой охлаждения) надежно подтвер¬ 
ждается эпюра температуры, представленная на рис. 3.15. На стыке 
участков эпюра носит сглаженный характер, что объясняется не¬ 
разрывностью процессов гидродинамики и теплообмена в канале, а 
также передачей некоторой небольшой доли теплового потока тепло¬ 
проводностью вдоль стенки канала. Сглаженную эпюру температу¬ 
ры можно заменить условной кусочно-ломаной эпюрой, отражающей 
термическое сопротивление каждого структурного участка канала. 
На представленной эпюре это участки перестройки потока на вхо¬ 
де в охлаждаемый канал термосифона и на выходе из обогреваемого 
канала, участки изменения сечения канала, а также два участка с 
торцевой теплопередачей. Кроме того, следует учесть падение тем¬ 
пературы между стенкой канала и ядром потока теплоносителя на 
участках подвода и отвода теплоты. (Заметим, что последняя соста¬ 
вляющая обычно вносит лишь небольшую долю в общее термическое 
сопротивление термосифона.) 

На участках подвода или отвода теплоты через боковую стенку 
канала термосифона теплообмен описывается критериальным урав¬ 
нением Романова 

N4/ = —(Сг/Рг) 0 ’ 25 (3.69) 

е 

при Сг/Рг < ІО 9 ; - < (Сг/Рг) 0 ’ 25 ; Рг = 1, е = 1,3; Рг = 5, 

е — 1,1; Рг = 10, е = 1,0; 

ІЧи/ = 0,0192(Сг/Рг) 2 / 5 (3.70) 

при Сг/Рг > ІО 9 ; — < 1,5(Сг/Рг)°’ 1 . 

О 

Вводя в критерий Нуссельта коэффициент теплоотдачи, выра¬ 
женный через тепловой поток д и разность температур между стен- 
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Рис. 3.15. Эпюра температуры 
теплоносителя вдоль канала закры¬ 
того термосифона: 

ДГп.п, ДГи.с'ЛГх, ДТті, ДГт2 - из¬ 
менение температуры на участках пере¬ 
стройки потока, изменения сечения, тор¬ 
цевой теплопередачи соответственно; 
/ н - длина участка подвода теплоты; 
Іо - длина участка отвода теплоты; Іт х и 
Іт 2 - длины участков адиабатной зоны с 
торцевой теплопередачей 


кой канала и ядром потока жидкости Д7б, уравнение (3.70) можно 
представить в удобной для использования форме 


ЛГ б = 


0,715 


_ Ч _ 

0 і 0192 Л », 6/(^)°' 4 


(3.71) 


Для других участков термосифона закономерности процесса те¬ 
плопереноса также можно выразить через перепады температур на 
границах участков [23]: 

участок перестройки потока — 


ДТ^п.П 


0,Ш?(^) І5 Рг 0 ’ 068 

Л«*Рг(^Г 


(3.72) 


участок изменения сечения 


ДТ’и.с — 


я 


ХЛфѴт 




0,667 


(3.73) 
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участок торцевой теплопередачи — 

0,667 

(3. 


В формуле (3.71) температурный коэффициент объемного рас¬ 
ширения среды /?, а также теплофизические параметры Л, с р , ѵ при¬ 
нимаются по температуре стенки; в формулах (3.72), (3.73) — по 
локальной, а в формуле (3.74) — по средней температуре жидкости. 
Использованы следующие обозначения: ф — тепловой поток, пере¬ 
даваемый термосифоном; д — удельный тепловой поток на стенке 
обогреваемой или охлаждаемой части канала; І т — длина участка 
с торцевой теплопередачей; I), <1 — диаметры большего и меньшего 
каналов на участке изменения сечения канала. 

Константы определены экспериментально. Вертикальный ка¬ 
нал: — 0,327, В — 1,0, Е = 1,0 — для воды; ір — 0,327, В = 1,24, 

Е = 1 — для жидкого натрия. Горизонтальный канал: р> — 0,0843, 
В = 1,0, Е = 58,5 — для воды; <р — 0,0843, В = 4,6, Е = 8,25 — для 
жидкого натрия. Зависимость экспериментальной константы ф от 
(с?/ В) 2 представлена в следующем виде: 

0,067 0,136 0,263 0,460 1,00 

ф . 0,315 0,315 0,350 0,440 1,00 

В испарительном термосифоне стенки канала покрыты пленкой 
жидкости, стекающей под воздействием сил тяготения. В зоне под¬ 
вода теплоты пленка испаряется, пар вытесняется в зону отвода 
теплоты, где происходит его конденсация и восстановление плен¬ 
ки. Таким образом, осуществляется раздельное движение жидкой 
пленки в одном направлении и встречное движение пара в обратном 
направлении. Как свидетельствуют многочисленные эксперименты 
разных исследователей, температура парового потока остается прак¬ 
тически неизменной вдоль всей длины канала термосифона и равной 
температуре насыщения, а термическое сопротивление испаритель¬ 
ного термосифона определяется в основном падением температуры 
при передаче теплоты через пленку жидкого теплоносителя в зо¬ 
нах ее испарения и конденсации. Испарительный термосифон ха¬ 
рактеризуется существенно меньшим термическим сопротивлением 
по сравнению с жидкостным термосифоном. 




АТ т = 


/ о / Зс ? 3 \°> 5 

0,0752Л<іРг 
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Однако испарительный термосифон эффективно работает в диа¬ 
пазоне тепловых режимов, когда количества теплоносителя в канале 
достаточно для образования пленки жидкости на всей длине кана¬ 
ла. При недостаточном количестве происходит “осушение” части 
обогреваемой поверхности, ее последующий перегрев и даже прогар. 

На основании анализа процесса теплообмена в стекающей пленке 
жидкости, взаимодействующей со встречным потоком пара, и экспе¬ 
риментов на неподвижных (гравитационных) и вращаемых моделях 
с различными теплоносителями может быть предложена единая рас¬ 
четная зависимость, удовлетворительно обобщающая процесс тепло¬ 
обмена на испарительной и конденсационной частях канала: 

N 11 = 0,б7(АгРгКи)°’ 25 С' ф (3.75) 


при 


(Аг Рг~ 3 Ки~ 3 ) 0 ’ 25 < 


400 

0,67Сф 


/</ пр 


0,25</х(АгРгКи)°’ 25 , 


где Ки = 


К, 


ф 


СрАТ 


критерий фазового перехода; Кф - теплота фазо¬ 


вого перехода. Значения Сф приведены в табл. 3.2. 


Таблица 3.2. Значения экспериментальных констант \ и Сф 


Т/Т кр 

X 

Значения Сф при /// пр 

0,05 


0,20 

0,40 

0,50 

0,80 

0,3 

0,1 

1,078 

1,07 



КЕЯ 

0,726 

0,6 

0,2 

1,175 

1,18 

1,127 


ИВ 

0,857 

0,735 

0,26 

1,175 

1,31 


1,215 

1,136 

1,055 

0,9 

0,36 

1,175 

1,475 

1,466 

1,318 

1,299 

1,216 


Тепловые трубы. Характер процессов, происходящих в тепло¬ 
вой трубе, поясняет рис. 3.16. В зоне конденсации жидкая фаза те¬ 
плоносителя пропитывает капиллярно-пористую структуру фитиля, 
уложенного по стенке канала тепловой трубы. За счет действия ка¬ 
пиллярных сил жидкость по транспортной зоне перетекает к зоне 
подвода теплоты, где она испаряется с поверхности фитиля. При по¬ 
стоянном удельном тепловом потоке в зонах подвода и отвода тепло¬ 
ты эпюра массового расхода жидкости через фитиль носит линейный 
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Рис. 3.16. Расчетная схема тепловой трубы: 

1 - давление пара р п \ 2 - давление жидкости р ж ; 

3 - массовый расход жидкости С ж через фитиль; 

5 - фитиль 

характер. Капиллярное давление и давление пара изменяются вдоль 
длины тепловой трубы. В любом сечении тепловой трубы разность 
статических давлений на границе раздела жидкой и паровой фазы 
должна уравновешиваться локальной разностью давлений в капил¬ 
лярах. Максимальная разность давлений возникает в конце зоны ис¬ 
парения, где вся жидкость покидает фитиль. Работа тепловой трубы 
возможна при условии, когда суммарные потери давления в тракте 
пара и жидкости оказываются равными или меньшими движущих 
сил (капиллярных и гравитационно-массовых): 

соз и 

Ар п + Ар ж < 2 сг-+ др ж Ь зіп 7 , (3.76) 

го 

где Ар п — гидравлическое сопротивление парового потока; Ар ж — 
гидравлическое сопротивление по тракту жидкости; а — коэффи¬ 
циент поверхностного натяжения; и> — краевой угол смачивания; 
го — радиус поры капилляра; Ь — полная длина тепловой трубы; 
7 — угол наклона оси тепловой трубы к горизонту (для вертикально 
ориентированного канала с нагреваемой частью внизу 7 = 90°). 
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При стационарном процессе теплопередачи, постоянном удель¬ 
ном тепловом потоке на стенках активных зон тепловой трубы, лами¬ 
нарных потоках жидкости и пара суммарное сопротивление фитиля 
и парового канала можно представить следующим выражением [18]: 


Др ж + Ар п 


(Ь + Ьт) 0 _ / Дж 16 рп \ 

К ф \2 Рж К кс /ф Рп^п/п^’ 


(3.77) 


где Ь т — длина транспортной зоны; — передаваемый тепловой 
поток; Кф — теплота фазового перехода; /ф — поперечное сечение 
фитиля; К кс — капиллярная проницаемость капиллярно-пористой 
структуры фитиля; / п — поперечное сечение парового канала; <і п — 
диаметр парового канала. 

Совместное решение уравнений (3.76) и (3.77) позволяет опреде¬ 
лить максимальный тепловой поток, передаваемый тепловой трубой, 




а 

2 - др ж Ьзт^ 

_ ГО _ 

Ь + Ь т / Дж , й__^2_ 

Кф \2р ж К кс / ж Р п<іІІп 


(3.78) 


Для анализа полученного выражения рассмотрим частный слу¬ 
чай — 7 = 0 ; Држ > Дрп 


<Эк = 2 


/фК кс 

СгКфр ж 

■ {Ь + Ь т )го■ 

Рж 


= 2Ф г Фі 


(3.79) 


Первый сомножитель Ф г этого выражения отражает геометри¬ 
ческие характеристики тепловой трубы, а второй Ф т характеризу¬ 
ет теплофизические свойства теплоносителя. Значит, на изменение 
предельного теплового потока можно повлиять как выбором геоме¬ 
трических размеров тепловой трубы и структуры фитиля, так и 
выбором теплоносителя. Зависимость (3.78) характеризует лишь 
теплопередающую способность, ограниченную капиллярными свой¬ 
ствами тепловой трубы, а следовательно, капиллярное ограничение 
теплового потока. Существуют также ограничения теплового пото¬ 
ка, связанные с другими физическими процессами, протекающими в 
тепловой трубе. 
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1. Ограничение по скорости пара (по звуковому пределу). При 
достижении местной звуковой скорости происходит “запирание” ка¬ 
нала. Максимальный по условию запирания тепловой поток опреде¬ 
ляют приближенной зависимостью 

<Эзв = /п/>пЛф ( 2(/с+ П 1) ) . (3-80) 

где к — показатель адиабаты; К — газовая постоянная. 

Обычно эффект запирания может возникнуть при запуске те¬ 
пловой трубы из холодного состояния. 

2. Ограничение по уносу капель жидкости с поверхности фити¬ 
ля. Наиболее вероятен срыв капель в транспортной зоне, где ско¬ 
рость пара достигает максимального значения. Максимальный те¬ 
пловой поток по условию срыва определяют зависимостью 

Я, = ЛЯф(і^) 0 ’ 5 ' (3-81) 


3. Ограничение по условию кризиса кипения жидкости в испа¬ 
рительной зоне. Предельный тепловой поток ф кр характеризуется 
закипанием жидкости внутри пористой структуры фитиля и заро¬ 
ждением пузырьков пара на границе между стенкой тепловой трубы 
и фитилем 


(^кр — 


2тгЬ и Х Э фТ п / 2а \ 


(3.82) 


где А Э ф — эффективная теплопроводность фитиля; <1„ — диаметр 
парового канала; г кр — критический радиус зародыша пузырька па¬ 
ра (например, для капиллярно-пористых фитилей г кр = 2,5* ІО -7 м); 
< і — внутренний диаметр тепловой трубы. 

На рис. 3.17 показано влияние ограничений на область рабо¬ 
чих режимов тепловой трубы. Обычно расчетный режим выбира¬ 
ют в области максимальной производительности, что соответствует 
определенному интервалу рабочей температуры теплоносителя. При 
несоответствии требуемого значения теплового потока и интервала 
температур переходят на другой теплоноситель. 

Капиллярная структура тепловой трубы — фитиль. Перво¬ 
начально использовался только вставной фитиль из материала типа 
ткани, стекловолокна, металлических и неметаллических пористых 
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Рис. 3.17. Влияние ограничивающих фак¬ 
торов на область рабочих режимов тепло¬ 
вой трубы: 

1-2- по звуковому пределу; 2-3- по уносу капель 
с поверхности фитиля; 3~4 - по капиллярным эф¬ 
фектам; 4~5~ по вскипанию жидкости в пористой 
структуре фитиля 


структур. Позднее получили развитие конструкции, в которых ка¬ 
пиллярная структура выполняется в виде канавок различной конфи¬ 
гурации на стенке тепловой трубы, часто покрываемых сверху про¬ 
ницаемым экраном для предотвращения срыва капель жидкости с 
фитиля. При вставном фитиле важно обеспечить хороший тепловой 
контакт фитиля со стенкой трубы. 

Фитиль характеризуют коэффициентом капиллярной проницае¬ 
мости пористого материала К кс , минимальным радиусом поры г*о, 
а также эффективной теплопроводностью А Э ф. Капиллярная про¬ 
ницаемость насыщенного жидкостью фитиля зависит от структу¬ 
ры капиллярно-пористого материала, размера волокон, пористости 
и обычно определяется экспериментально. В расчетной практике 
для определения проницаемости используют эмпирические зависи¬ 
мости. Так, для определения проницаемости капиллярной структу¬ 
ры на основе многослойной сетки в литературе рекомендуют зави¬ 
симость 


К кг = 




122(1 — %) 2 


(3.83) 


Эффективная теплопроводность (часто называемая эквивалент¬ 
ной теплопроводностью) имитирует процесс теплопередачи через 
фитиль, как через гомогенную теплопроводную стенку. Для фити¬ 
ля из многослойной металлической сетки эффективная теплопровод¬ 
ность определяется выражением 


д _ Аж А ж Ф А к — (1 г] п)(А ж А к )] 

^ А ж + А к + (1 — %)(А Ж — А к ) 


(3.84) 


В зависимостях (3.83), (3.84) с? в — диаметр исходной проволоки, 
гіл — пористость фитиля, А к — теплопроводность каркаса фитиля. 
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При выборе материала фитиля проверяют его совместимость с 
теплоносителем. 

Теплоноситель. Требования к теплоносителю: высокий коэф¬ 
фициент поверхностного натяжения а; хорошая смачиваемость по¬ 
верхности; низкая вязкость р, высокие теплопроводность А ж , тепло¬ 
та фазового перехода Кф, плотность р ж ] совместимость с материа¬ 
лом трубы и фитиля; соответствие рабочему диапазону температур 
тепловой трубы; химическая стабильность. 

Сведения о наиболее употребляемых теплоносителях для тепло¬ 
вых труб и их совместимости с материалами трубы и фитиля при¬ 
ведены в табл. 3.3. 

Таблица 3.3. Характеристики теплоносителей 


Тепло¬ 

носитель 

Температура 
насыщения Т Л 
при р — ІО 5 Па 

Рабочий диапазон 
температур, К 

Ф т -10~ 10 , 

Вт/м 2 

Рекомендуемые 

материалы 

Аммиак 

240 

203-323 

10 

Кор розионно- стойк ая 
сталь, никель, алюминий 

Вода 

373 

300-500 

50 

Кор розионно- стойк ая 

сталь 

Ртуть 

629 

500-750 

200 

То же 

Цезий 

943 

550-1000 

20,5 

Титан 

Калий 

1033 

650-1100 

50 

Коррозионно-стойкая 

сталь 

Натрий 

1153 

750-1200 

200 

То же 

Литий 

1603 

1150-1770 

800 

Тантал, сплав Т2М 


Внутреннее термическое сопротивление тепловой трубы 

включает термические сопротивления фитиля в зоне конденсации и 
в зоне испарения, фазового перехода в зоне испарения и конденсации, 
а также парового канала термосифона. Термическое сопротивление 
фазового перехода существенно меньше термического сопротивления 
фитиля и обычно отдельно не учитывается, тем более что при экс¬ 
периментальных исследованиях тепловой трубы выделить термиче¬ 
ское сопротивление фазового перехода в отдельную составляющую 
довольно трудно. 

Термическое сопротивление фитиля с эффективной теплопро¬ 
водностью А эф определяется обычной зависимостью для цилиндри¬ 
ческой или плоской стенок (если кривизной тонкостенного фитиля 
можно пренебречь). 
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При движении пара из зоны испарения в зону конденсации в ка¬ 
нале тепловой трубы происходит изменение давления пара, вызван¬ 
ное потерями давления на преодоление трения (а также изменением 
массового расхода, что отдельно не учитывают). Основное измене¬ 
ние давления пара происходит на длине транспортной (адиабати¬ 
ческой) зоны, тогда как в зоне испарения и конденсации давление 
можно считать практически неизменным. Давление в зоне испаре¬ 
ния оказывается выше — перепад давления между зонами отражает 
второе слагаемое в скобках выражения (3.77). В соответствии с раз¬ 
ностью давлений существует разность температур насыщения, что 
и рассматривается в данном случае как проявление термического 
сопротивления при переносе теплового потока через паровой канал 
тепловой трубы. Аналогичное явление имеет место и в канале ис¬ 
парительного термосифона. Практически изменение температуры 
вдоль канала тепловой трубы, как и в канале испарительного тер¬ 
мосифона, ничтожно мало и при расчетах может не учитываться. 

Таким образом, суммарное внутреннее термическое сопротивле¬ 
ние тепловой трубы фактически слагается из термического сопроти¬ 
вления фитиля в зонах испарения и конденсации. 

Особенности расчета теплообменного аппарата с поверхно¬ 
стью теплообмена из тепловых труб или термосифонов. Тер¬ 
мосифон или тепловая труба рассматриваются как теплопередаю¬ 
щий элемент, через который происходит передача тепловой энергии 
от тракта горячего теплоносителя к тракту холодного теплоносите¬ 
ля. Теплообмен на внешней поверхности теплопередающего элемен¬ 
та происходит за счет конвекции, излучения или их комбинирован¬ 
ного воздействия на поверхность теплообмена. 

Термическое сопротивление теплообменного аппарата состоит 
из термических сопротивлений на внешних поверхностях теплообме¬ 
на и теплопередающей стенки, а также из внутреннего термического 
сопротивления термосифона или тепловой трубы. Условия внешнего 
теплообмена чаще вс$го задаются граничными условиями третьего 
рода. Задаются также гидродинамические характеристики тепло¬ 
обменного аппарата, например, допустимым уровнем потери давле¬ 
ния внешних теплоносителей. Так как термические характеристики 
термосифонов рассмотрены выше, отбратимся к рассмотрению те¬ 
плообменника с тепловыми трубами. 
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Расчет теплообменника сводится к сопряженному расчету двух 
трубных секций с одинаковыми компоновкой и числом труб в труб¬ 
ном пучке; при этом принимается во внимание термическое сопроти¬ 
вление тепловой трубы. Предварительно необходимо оценить уро¬ 
вень рабочей температуры тепловой трубы. При прямоточной схе¬ 
ме движения теплоносителей через теплообменный аппарат рабочие 
температуры всех тепловых труб в трубном пучке будут пример¬ 
но одинаковыми, а при противоточной схеме — существенно отли¬ 
чаться. В последнем случае потребуется создание трубного пучка 
из отдельных групп тепловых труб с разными тепловыми харак¬ 
теристиками в соответствии с рабочей температурой, но внешние 
геометрические размеры всех труб в трубном пучке сохраняют оди¬ 
наковыми. 

Коэффициент теплопередачи, например, через неоребренную те¬ 
пловую трубу постоянного цилиндрического сечения, отнесенный к 
единице длины испарительной зоны, можно представить выражени¬ 
ем 



а тепловой поток через теплообменный аппарат — 


С 5 = іг<И к 2К т {Т т - Т х ), 


(3.86) 


где 8 С и <$ф — толщина стенок трубы и фитиля в испарительной 
и конденсационной зонах соответственно; г с и 5ф — поправки на 
кривизну стенки тепловой трубы и фитиля (так как использована 
форма записи для плоской стенки); (I — внешний диаметр тепловой 
трубы. 

Совместное рассмотрение уравнения потерь давления в труб¬ 
ном пучке горячего и холодного трактов теплообменника и уравне¬ 
ний расхода теплоносителей через эти тракты позволяет получить 
следующие соотношения средних скоростей горячего и холодного те¬ 
плоносителей (приняты во внимание только гидравлические сопро¬ 
тивления матрицы) и длин испарительной и конденсационной зон: 


С Г / Рх ^Х Дрг 

с х ' Рт Дрх' 


(3.87) 
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(3.88) 


Ьт / Рх ДРх @г 

Іх ' Рт Дрг ' Сх 

где и — коэффициенты сопротивления горячей и холодной ча¬ 
стей трубного пучка. 

Следовательно, коэффициент теплопередачи, определяемый 
выражением (3.86), является функцией соотношения потерь давле¬ 
ния, геометрии и свойств фитиля и теплоносителя, а также одной из 
скоростей. При этом скорость связана с заданным значением поте¬ 
ри давления по соответствующему тракту. Таким образом, между 
тепловой нагрузкой, потерями давления и геометрическими разме¬ 
рами теплообменного аппарата (включая размеры и число тепловых 
труб) существует определенная взаимосвязь, которую, однако, в ана¬ 
литической форме представить обычно не удается. В общем случае 
расчет теплообменника при заданных потерях давления теплоноси¬ 
телей строится в такой последовательности. 

1. Определение числа пг рядов труб по направлению движения 
потока, при заданной средней скорости с г теплоносителя в горячем 
тракте теплообменника и по уравнению гидравлических потерь в 
трубном пучке. Например, для гладкотрубного пучка коридорной 
компоновки 

тЛ (2^Ке°’ 26 і°’ 28 - б). (3.89) 

У ' рс т ' 

2. Определение соотношения скоростей по уравнению (3.87), а 
соотношения длин испарительной и конденсационной зон тепловой 
трубы по уравнению (3.88). Отношение коэффициентов сопротивле¬ 
ния в первом приближении можно принять близким к единице, 

Цг 

так как оно определяется в данном случае отношением чисел Рей¬ 
нольдса в степени 0,13. 

3. Вычисление значений коэффициентов теплоотдачи а г и а х , а 
затем определение коэффициента теплопередачи по формуле (3.85). 

4. Нахождение произведения длины испарительной зоны и числа 
труб в теплообменнике Ь и г по уравнению (3.86). 

5. Задание длины испарительной зоны Ь к согласно условию ком¬ 
поновочных характеристик теплообменника или исходя из целесо¬ 
образных размеров тепловой трубы, а затем определение числа N 
труб в ряду и геометрии горячего тракта теплообменного аппара¬ 
та. Геометрия тракта холодного теплоносителя по числу г труб, их 
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расположению в трубном пучке повторяет геометрию горячего трак¬ 
та; длина Ь к конденсационной зоны рассчитывается по соотношению 
(3.88). Полученные геометрические размеры отвечают требовани¬ 
ям тепловой и гидравлической характеристик теплообменника в том 
случае, если соотношение коэффициентов сопротивления, теплофи¬ 
зические характеристики теплоносителей и эффективная теплопро¬ 
водность фитиля А Э ф приняты верно. 

6. Контрольный расчет тепловой трубы с последовательным 
определением температур наружной и внутренней поверхностей ее 
стенки, температуры на стенке фитиля со стороны парового ядра в 
испарительной зоне, а затем аналогичным образом определение тем¬ 
пературы на стенке фитиля в месте контакта со стенкой тепловой 
трубы и температуры на внешней стенке тепловой трубы в зоне кон¬ 
денсации. 

7. Проверка значения снимаемого в холодный теплоноситель те¬ 
плового потока по известному из п. 3 коэффициенту теплоотдачи а х 
и температурному напору между внешней стенкой тепловой трубы 
и холодным теплоносителем. При его несовпадении с воспринимае¬ 
мым испарительной зоной тепловым потоком вносится корректива в 
соотношение с г /с х и расчет повторяется. 

8. Уточнение потерь давлений в горячем и холодном трактах те¬ 
плообменника с учетом перепада давлений вследствие разгона или 
торможения потока при изменении температуры теплоносителя. Для 
подведения теплового баланса по горячему и холодному трактам те¬ 
плоносителей при целом числе г труб, возможно, потребуются ва¬ 
рьирование значения длины Ь и и введение внешнего оребрения ис¬ 
парительной или конденсационной зон тепловой трубы. 

9. Заключительным этапом является определение предельных 
тепловых характеристик и запаса работоспособности тепловой тру¬ 
бы. 

Примечание. При необходимости определяют тепловой поток на 
каждом ряду труб и уточненяют тепловые характеристики тепловых 
труб каждого ряда. 

В качестве примера рассчитаем высокотемпературный теплооб¬ 
менник прямоточного типа, поверхность теплообмена которого со¬ 
стоит из тепловых труб. 

Пример. Основные исходные данные: 

тепловая мощность — 4000 Вт; 

горячий теплоноситель — воздух, расход С = 0,107 кг/с, температура на 
входе Т — 1301,8 К, давление на входе р = 1,98- ІО 5 Па; 


6 - 10681 
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холодный теплоноситель — воздух, расход С — 0,107 кг/с, температура на 
входе Т = 1005,6 К, давление на входе р = 5,96-10 б Па; 

наружный диаметр тепловой трубы (і = 0,02 м, внутренний диаметр (I = 
= 0,018 м; 

фитиль из многослойной сетки, толщина фитиля <$ф = 0,002 м, максималь¬ 
ный радиус поры г 0 = 3* 10“" 5 м; 

материал фитиля и трубы — никелевый сплав; 
длина адиабатной зоны тепловой трубы Ь т = 0,1 м; 
компоновка труб в матрице коридорная; 
относительный шаг в трубном пучке і = 1,25; 
пористость фитиля Т] п — 0,6. 

Требуется определить размеры теплообменника, потери давления теплоно¬ 
сителей в котором не превышают по холодному тракту 2550 Па, а по горячему — 
9850 Па. 

При принятой схеме прямотока температурный режим всех тепловых труб 
теплообменника примерно одинаков. По аналогии с обычным рекуперативным 
теплообменником в качестве расчетного принимают среднеинтегральный тем¬ 
пературный напор, по которому определяют теплопередачу через характерную 
тепловую трубу. Конкретное соотношение температур по горячей и холодной 
сторонам теплообменника позволяет вместо среднеинтегрального использовать 
среднеарифметический температурный напор. Средняя температура горячего 
теплоносителя Т = 1284,8 К, средняя температура холодного теплоносителя 
Т = 1022 К. Теплофизические параметры горячего и холодного теплоносителей 
приняты по средним температурам последних. Предполагаемый уровень темпе¬ 
ратуры тепловой трубы 1250 ... 1260 К предопределяет выбор натрия в качестве 
теплоносителя тепловой трубы. 

На основании предварительных оценок принимают среднюю скорость го¬ 
рячего теплоносителя с г = 50 м/с, определяют число Рейнольдса и коэффициент 
теплоотдачи по горячей стороне тепловой трубы: 

_ с г рг^ _ 50-0,5368-0,02 _ ІП7/1і 

Ке г — — і а _ 5 — ^и/4; 

/і г 50-10 5 

Л Я 1 ^.1 П“ 2 

а г = 0,49—рЕе 0,5 = 0,49 ’ - - - — 32,77 = 65,47 Вт/(м 2 -К); 
а 0,02 


определяют отношение скоростей горячего и холодного теплоносителей, а 
также отношение длин испарительной и конденсационной зон (отношение коэф¬ 
фициентов сопротивления в первом приближении принято ^ х /^г = 0,975): 


/Рг 6 ДрЛ 0,5 = / 0,5368 1 9850 \°' 5 ^ 

6с Др х ) V 2,025 0,975 2250/ 


4 


РхегДрЛ 0 ' 5 / 2,025 2250\°’ 5 ^ 

РгбсЛрг/ \0,5368 ’ 9850/ ~ 


1 , 0 ; 


13,27 м/с; 
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находят число Рейнольдса и коэффициент теплоотдачи по холодному те¬ 
плоносителю: 

^ _ с хРх сІ _ 13,27*2,025-0,02 _ 1О0Л> 

^ е х — — а л г\ с — І^оУ, 


А*х 


42-10- 5 


X й 8.1 П -2 

<* х = 0,49-^Ке°' 5 = 0,49 -^—- 128Ѳ 0 - 5 = 58,72 Вт/(м 2 • К); 

Сь У ,У ^ 


определяют коэффициент эффективной теплопроводности фитиля: 


А Э ф — 


*^Nа ^Nа "Ь А х (1 ^?п)(^Ка А к )| 

Аиа + Ак + (1 - 7 ?п)(Аш - А к ) 

_ 45[45 + 10 - (1 - 0,6)(45 - 10)] 
45 + 10 + (1 — 0,6)(45 — 10) 


= 26,79 Вт/(м 2 • К); 


К = 


находят коэффициент теплопередачи, а затем число труб в теплообменнике: 
1 


М 4 


0ф 


2 + 


1 


€фЛ Э ф/ о х 


1 .+' 0 


65,47 V10 


,001 0,002 \ 1 

-1,01 26,79 -1,003/ 58,72 


= 29,6; 


л = 




4000 


ж<И и К(Т г - Т х ) ж- 0,02 • 0,2 • 29,6(1284,8 - 1022) 


= 40,9 — 40; 


определяют число рядов труб в трубном пучке по потоку горячего теплоно¬ 
сителя, а затем число труб в ряду: 


тп 


- 1 ( о 0,26x0,28 Л _ 1 Л 9850 1П7Ч 0 ’ 26 1 ^°’ 28 - 

"9 Ѵ%с? Ке 1 " 6 у-0Ѵ 0;5368^ 1078 1>25 


Ю; 


*_ = 40 =4 
тп 10 


На основании уравнения расхода: 

проверяют значение средней скорости холодного теплоносителя 
С 0,107 


Сѵ = 


р х Ь к №г )ф 2,025 -0,2-4- 0,025 • 0,2 


= 13,21 м/с, 


где т] ф — коэффициент фронта; совпадение с принятым ранее значением скорости 
удовлетворительное; 


6 * 
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определяют температуры внешней стенки тепловой трубы в зонах испаре¬ 
ния и конденсации: 


т сг = Гг - 

Тех — Т х + 


Я 

2'кв,Ь 1Л а г 

Я 

2іт(ІЬ к а х 


= 1284,8 - 


4000 

407г-0,02 • 0,2 • 65,47 


= 1022 + 


4000 

40тг-0,02 * 0,2 • 58,72 


= 1163,19 К; 
1158 К; 


вычисляют перепад температур на стенке тепловой трубы и фитиле в зонах 
испарения и конденсации: 


Д^сх — ДГ сг — 


Я6 с е 4000-0,001*1,05 


2іг(ІЬ\ 407г-0,02 • 0,2 ■ 10 


= 0,836 К, 


дт фх = ДТ Аг = 


фг 


_ Я6 Ф € _ 4000-0,002-1,03 
гтггіфІАэф 407 г-0,018 • 26,74 


= 0,767 К; 


при условии отсутствия термического сопротивления парового ядра опре¬ 
деляют расчетный температурный напор на тепловой трубе и сопоставляют его 
с полученным ранее температурным напором: 

ДТе = ДТ СГ + ДТ СХ + ДТф Г + ДТф Х = 2-0, 836 + 2-0,767 = 2,206; 

ДТ Е = 3, 206 < (Г г - Г х ) = 1163,19 - 1158 = 5,19; 


в данном случае расчетный температурный напор оказывается меньше полу¬ 
ченного по условиям теплообмена на внешних стенках тепловой трубы; запас 
по температурному напору тепловой трубы составляет 5,19/3,206 = 1,62 или 
АТ = 1,984 К, что позволяет не уточнять тепловую производительность тепло¬ 
обменника; 

уточняют потери давления по горячему и холодному трактам теплообмен¬ 
ника: 


Д Рх = 


р* с 1 г 


(6 + 9т)Ке х °’ 26 і 0,28 + 2 


,Г ХІ 


■Т Х[ 


Т х 


= --2,025-13,27 2 


(6 + 9 • 10) 1280“ 0,26 • 1,25 -0,28 + 2 1038 ^ 9 Г’ 6 

і\) ЛіЛі 


= 2515 Па; 


Др г = 


Рг4 


(6 + 9т)Ке г -°' 26 Г°’ 28 + 2 Гхвых ГхЕ 

-*Г 


= 0,5368 


50 2 


(6 + 9 ■ 10) 1074 - 0,26 • 1,25 —0,28 + 2 13 ° 1 ! 1 ’ 8 ) + <> 1267 


1284,8 


= 9814 Па; 


потери давления по горячему и холодному трактам теплообменника соответству¬ 
ют заданию на проектирование теплообменного аппарата; 

В заключение проверяют пределы работоспособности тепловой трубы. Рас¬ 
смотрим результаты проверки по капиллярному ограничению теплового потока. 
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Для фитиля из многослойной металлической сетки капиллярная проницае¬ 
мость 

к _ 44 _ (0Д25 • 10-3)2-0,63 _ п 

К * с ~ 122 ( 1 —- 122 ( 1 - 0 , 6 ) 2 ' ' " 17)3 10 М) 

предельный тепловой поток через одну тепловую трубу (см. табл. 3.3, для 
натрия Ф т = 200 • ІО 10 Вт/м 2 ) 


д, = 2 ^ х У; с Ф т = 2 

уѢ -К і> т )го 


т-0,016-0,002-17,3-10 


-п 


200 • ІО 10 = 965 Вт, 


(0,5 + 0,1)12-10 


-5 


что с большим запасом превышает расчетную тепловую нагрузку тепловой тру¬ 
бы. Проверка предельной работоспособности по звуковому пределу, уносу влаги 
и кризису кипения в фитиле (здесь не приводятся) показывает, что эти пределы 
превышают капиллярный предел более чем в 2-3 раза. 


3.2. Теплообменные аппараты регенеративного типа 

Главным элементом регенеративного теплообменника являет¬ 
ся теплоаккумулирующая матрица (насадка), которая периодиче¬ 
ски нагревается теплоотдающим потоком теплоносителя, а затем 
охлаждается тепловоспринимающим потоком. Фактически матри¬ 
ца является промежуточным энергоемким теплоносителем. Распро¬ 
странение получили теплообменники с неподвижной (стационарной) 
и подвижной матрицами. Подвижная матрица может быть вращаю¬ 
щейся или пересыпной. 

Исполнение теплообменника с неподвижной матрицей в однока¬ 
мерном варианте возможно лишь при пульсирующих потоках тепло¬ 
носителей. При непрерывных потоках теплоносителей (рис. 3.18, а), 
используют, как минимум, двухкамерный вариант: в то время, по¬ 
ка поток горячего теплоносителя нагревает матрицу в первой ка¬ 
мере, поток холодного теплоносителя охлаждает матрицу во второй 
камере. Затем потоки теплоносителей переключаются, для чего в 
подводящих коллекторах предусмотрены герметичные клапаны А, 
Б, В, Г. Продолжительность периодов нагрева, переключения те¬ 
плоносителей и охлаждения матрицы составляет один полный пе¬ 
риод работы теплообменника. Как правило, горячий и холодный 
теплоносители на входе в теплообменник имеют постоянную темпе¬ 
ратуру. Температура теплоносителей за теплообменником является 
переменной во времени: например, в начальный период работы хо¬ 
лодный теплоноситель будет нагреваться до максимально возможной 
температуры, а по мере расхолаживания матрицы его температура 
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Рис. 3.18. Схема регенеративного теплообменника: 

а - со стационарной матрицей; б - с вращающейся матрицей барабанного и дискового 
типов; ѳ - с пересыпной матрицей; А, Б, В, Г - клапаны переключения потоков теплоно¬ 
сителей; 1 - матрица барабанного типа; 2- привод матрицы; 3- транспортер сыпучих 
элементов матрицы; 4 ~ продувочная камера холодного теплоносителя; 5 - продувочная 
камера горячего теплоносителя; 6 - матрица дискового типа 

будет убывать до минимальной. Для “сглаживания” эпюры тем¬ 
пературы применяют многокамерные теплообменники, рабочие ци¬ 
клы которых сдвинуты по фазе. При переключении теплоносителей 
рабочий объем матрицы оказывается заполненным теплоносителем 
предыдущего периода, что приводит к периодическому смешению те¬ 
плоносителей. Если смешение теплоносителей недопустимо, в конце 
каждого периода предусматривают продувку матрицы нейтральной 
средой. 

В теплообменнике с подвижной матрицей через матрицу непре¬ 
рывно продувают горячий и холодный теплоносители, а матрица не¬ 
прерывно перемещается через зоны нагрева и охлаждения. Поэтому 
среднемассовая температура теплоносителей на выходе является по¬ 
стоянной в течение всего рабочего цикла. Вращающаяся матрица — 
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ротор теплообменника (рис. 3.18 б), выполненный в форме диска или 
кольца, — представляет собой силовой каркас, заполненный поверх¬ 
ностью теплообмена (из металла или керамики) в виде многослойной 
гофрированной ленты или сетчато-пористой структуры. Ротор раз¬ 
мещают в корпусе теплообменника, к которому присоединены тру¬ 
бопроводы горячего и холодного теплоносителей. Между корпусом 
и вращающейся матрицей предусмотрены контактные уплотнения, 
предназначенные для разделения трактов и предотвращения взаим¬ 
ного перетекания теплоносителей. В теплообменнике с пересыпной 
матрицей (рис. 3.18, б) шаровые элементы матрицы по замкнутому 
контуру последовательно пересыпаются из камеры обогрева в каме¬ 
ру охлаждения и наоборот. В камерах они вступают в процесс кон¬ 
тактного теплообмена с теплоносителями. Для непрерывного движе¬ 
ния шаровых элементов используют различного рода транспортеры- 
элеваторы, встроенные в герметичный контур пересыпной матрицы. 

Теплообменники с неподвижной матрицей успешно используют 
в высокотемпературных установках с большими массовыми расхо¬ 
дами теплоносителей, а с вращающейся матрицей — в установках 
с более умеренными температурами и массовыми расходами тепло¬ 
носителей, что обусловлено конструктивными особенностями и экс¬ 
плуатационными характеристиками теплообменников. Теплообмен¬ 
ники с пересыпной матрицей также предназначены для работы в 
зоне умеренно высоких температур. 

Материал для изготовления матрицы должен характеризовать¬ 
ся высокой теплоемкостью и теплопроводностью, малым тепловым 
расширением, обладать необходимой термопрочностью и термостой¬ 
костью в области рабочих температур. Прочностные и технологиче¬ 
ские свойства материала должны способствовать созданию матри¬ 
цы с высоким значением коэффициента компактности. Для изгото¬ 
вления матриц высокотемпературных теплообменников используют 
керамические материалы. По уровню огнеупорности керамические 
материалы разделяют на ряд категорий: 

высшей огнеупорности: ВеО, М§0, СаО, АІ 2 О 3 , 2г0г, ТЮ 2 , а 
также угольные (С — до 90 %), периклазовые (М§0 > 80 % + СаО + 
+ 8 іО + АІ 2 О 3 + РегОз), бадделитовые (2гОг > 90 % + АІ 2 О 3 + ЗіОг) 
— огнеупорность выше 2000 С; 

высокоогнеупорные: карбидокремнийсодержащие (15 < 8 іС < 
< 70 % + 8 Ю 2 + АІ 2 О 3 ) — огнеупорность 1770 ... 2000 С. 

Поверхность теплообмена вращающейся матрицы регенерато¬ 
ров ГТД изготовляют из нержавеющей стали или высокотемпера¬ 
турных керамических материалов. 
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3.2.1. Регенеративный теплообменный аппарат 
с неподвижной матрицей 


Теплообменник с неподвижной матрицей может использовать¬ 
ся при длительности цикла от нескольких минут (что, видимо, не 
рационально) до нескольких часов в зависимости от особенностей ра¬ 
бочего процесса теплоэнергетической установки. Например, регене¬ 
ративный теплообменник может быть использован в качестве акку¬ 
мулятора длительного хранения теплоты солнечно-энергетической 
установки. 

При нагреве матрицы (процесс зарядки) ее теплосодержание 
увеличивается, а в процессе охлаждения возвращается в исходное 
состояние, что сопровождается изменением среднемассовой темпера¬ 
туры матрицы в диапазоне от максимального до минимального зна¬ 
чений. Амплитуда колебания температур зависит от аккумулируе¬ 
мой энергии, массы и удельной теплоемкости матрицы. Чем меньше 
амплитуда, тем меньшему колебанию подвержены температуры те¬ 
плоносителей на выходе из матрицы и тем выше термопрочность 
матрицы. 

На рис. 3.19 показано изменение температур матрицы, греюще¬ 
го и нагреваемого теплоносителей в течение одного полного периода 

Рис. 3.19. Температурная диаграм- 
ма регенеративного теплообменного 
аппарата: 

1 - температура нагреваемого теплоноси¬ 
теля в конце периода охлаждения матри¬ 
цы ( і = іо)] 2 - средняя температура на¬ 
греваемого теплоносителя в течение пери¬ 
ода охлаждения матрицы; 3 - температу¬ 
ра нагреваемого теплоносителя в начале 
периода охлаждения матрицы (*о = 0); 

4 - температура матрицы в конце перио¬ 
да охлаждения (начале периода нагрева); 

5 - температура матрицы в начале пе¬ 
риода охлаждения (начале периода нагре¬ 
ва); 6 - температура греющего теплоно¬ 
сителя в начале периода нагрева матри¬ 
цы (*н =0); 7- средняя температура гре¬ 
ющего теплоносителя за период нагрева 
матрицы; 8 - температура греющего те¬ 
плоносителя в конце периода нагрева ма¬ 
трицы (< = < н ); М - средняя температура 
матрицы 
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Рис. 3.20. Локальное изменение темпера¬ 
тур теплоносителей и матрицы в течение 
периодов нагрева и охлаждения, в произ¬ 
вольном сечении Ь а (см. рис. 3.19) тепло¬ 
обменника при равном времени периода на¬ 
грева и охлаждения: 

1-3- температура нагреваемого теплоносителя за 
период охлаждения матрицы; 5-0~4 - температура 
матрицы за период охлаждения; 4-Я-5 - темпера¬ 
тура матрицы за период нагрева; 6-8 - темпера¬ 
тура греющего теплоносителя за период нагрева 
матрицы 



для установившегося режима работы регенеративного теплообмен¬ 
ника. Для длинной матрицы изменение температуры (кривые (и5) 
на основной длине матрицы носит линейный характер, и лишь на 
концевых участках матрицы темп изменения температуры резко из¬ 
меняется. Температура нагреваемого теплоносителя сначала дости¬ 
гает своего максимального значения (кривая 3 ), но затем постепенно 
уменьшается до значения конечной температуры (кривая 1) в конце 
периода продувки матрицы холодным теплоносителем. Аналогич¬ 
ное явление наблюдается и в период нагрева матрицы — кривые 6 и 
8 иллюстрируют изменение температуры греющего теплоносителя 
в начале и конце периода нагрева соответственно. Такой характер 
изменения температур имеет место при равенстве водяных эквива¬ 
лентов теплоносителей и одинаковых по времени периодов нагрева и 
охлаждения. 

На рис. 3.20 показано локальное изменение температур теплоно¬ 
сителей и поверхности матрицы для поперечного сечения матрицы 
в средней ее части в течение периодов нагрева и охлаждения. Как в 
начале периода нагрева, так и в начале периода охлаждения проис¬ 
ходит быстрое изменение температуры поверхности вследствие те¬ 
пловой инерции внутренних слоев насадки, а затем по мере прогрева 
(охлаждения) внутренних слоев процесс выравнивается. В резуль¬ 
тате наблюдается петля гистерезиса. Средняя температура насадки 
в период нагрева оказывается выше средней температуры насадки 
в период охлаждения. На рис. 3.21 показано распределение темпе¬ 
ратуры по толщине элемента матрицы в конце периодов нагрева и 
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Рис. 3.21. Распределение температуры по 
толщине стенки матрицы в конце периодов 
нагрева и охлаждения: 

3-6-4 ~ в конце периода нагрева; 1-а-2 - в конце 
периода охлаждения 


охлаждения. Аккумулированная насадкой энергия пропорциональ¬ 
на заштрихованной площади между кривыми 1-а-2 и 3-б~4■ Но 
если бы насадка была прогрета равномерно на всю глубину, она 
аккумулировала бы энергию, пропорциональную площади 1-2-4- 
-3-1. Отношение аккумулированной теплоты к максимально воз¬ 
можному называют коэффициентом аккумуляции или коэффициен¬ 
том использования теплоты насадкой матрицы. В регенераторах 
с толстостенной керамической насадкой коэффициент аккумуляции 
равен 0,5... 0,6, а при металлической насадке его значение близко к 
единице. 

При коэффициенте аккумуляции, равном единице, средняя тем¬ 
пература насадки в каждом поперечном сечении матрицы будет рав¬ 
на ее поверхностной температуре, т.е. насадка одномоментно про¬ 
гревается на всю толщину. Тогда на основании анализа характера 
изменения температуры насадки по длине матрицы на основной ее 
длине можно ввести понятие идеального регенератора, для которого 
справедливы следующие допущения: 
дѲ п 

— = 0 — отсутствие теплопередачи теплопроводностью вдоль 
матрицы; 

дѲ а 

— = оо — равенство температур по толщине насадки в любом 

оп 

поперечном сечении матрицы (здесь п — нормаль к поверхности на¬ 
садки). 

Рассмотрим процесс теплопередачи в идеальном регенераторе за 
один полный цикл: 

тепловосприятие за период 1 Н нагрева матрицы 

Т іо) = (Гг — ^) а: гТ 1 ^н) (3.90) 
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теплоотдача за период і 0 охлаждения матрицы 


“Ь іо) — {Ѳ Тх)о: х Р і 0 , (3.91) 


где — усредненный за время (і„ + іо) полного периода тепловой 
поток. 

Совместное решение уравнений (3.90) и (3.91) позволяет пред¬ 
ставить коэффициент теплопередачи идеального регенератора выра¬ 
жением 


1 

К~о 


1 


+ 


1 




(ін "Ь Іо)- 


(3.92) 


На основании теоретического анализа реального регенератора и 
обобщения результатов многих исследователей X. Хаузен [25] пред¬ 
ложил удобное для инженерных расчетов выражение коэффициента 
теплопередачи реального регенератора 


1 

То 


і.а 


1 1 /1 ІЧ^І, 

— + —— + (— + —) (*н + Іо) 


(3.93) 


Функция Ф отражает влияние очень быстрых изменений тем¬ 
пературы, которые претерпевают теплоноситель и поверхностный 
слой насадки в начале периодов нагрева или охлаждения. Значения 
Ф зависят от безразмерного комплекса 

6 2 /1 1 

і\ рСт \7, + Т а 


(фактически критерия Фурье) и определяется по графику (рис. 3.22), 
где представлены значения Ф для трех частных случаев. Если форма 
элемента насадки отлична от приведенных, то ее сводят к эквива¬ 
лентной пластине с толщиной 

_ 6 V 
® экв — 2 

где 6 — средняя толщина пластины; с т — теплоемкость матрицы; 
V — объем и Г — поверхность теплообмена элемента насадки. 

Выражение (3.93) справедливо для бесконечно длинного регене¬ 
ратора, в котором влиянием концевых зон матрицы можно прене¬ 
бречь. В реальном регенераторе фактические температурные поля 
снижают его эффективность, что учитывают введением поправки 
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Рис. 3.22. Вспомогательная функция Ф: 

1 - плоская стенка; 2 - цилиндр; 3 - сфера 


г )к к коэффициенту теплопередачи: К = г] к Ко. Значения поправки 
функционально зависят от двух безразмерных комплексов Л и П: 
тт л "Ь іо)Г 

Л = 4—-—-приведенная длина матрицы; 

ѵѵ т і н + \У х іо 

тт 0 ^о(^н + ^о)^ Г ' 

II = 2 -приведенная продолжительность периода 

СтпГП 

(где тп — масса матрицы). 

Значения поправки г) на конечные размеры матрицы приведены 
на рис. 3.23. 



Рис. 3.23. Значения поправки т) на конечные разме¬ 
ры матрицы: 

Л - приведенная длина матрицы; П - приведенная продол¬ 
жительность периода 
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Количество теплоты, переданное регенеративным теплообмен¬ 
ником в течение одного полного периода, определяется выражением 


Я = т) к К 0 АТ л Г(1 и + і 0 ), (3.94) 

где АТ Л — среднеинтегральный температурный напор, определяе¬ 
мый по известным зависимостям (как для рекуперативного тепло¬ 
обменника) при заданных температурах теплоносителей на входе и 
усредненных по периоду среднемассовых температурах теплоноси¬ 
телей на выходе. 

В течение периода нагрева матрицы количество теплоты ф бы¬ 
ло отдано горячим теплоносителем, а в период охлаждения матрицы 
было воспринято холодным теплоносителем. Соответственно сред¬ 
немассовая температура теплоносителей на выходе из матрицы опре¬ 
делится выражениями: 

за период нагрева для горячего теплоносителя 

Тт.ВЫХ = 2г. ВХ — 7”) (3.95) 

О т с рт і н 

за период охлаждения для холодного теплоносителя 


Т х . вых 


[ х. вх 


+ 


Я 


(*Х С рх1 о 


(3.96) 


При многокамерном теплообменнике со смещенными во времени 
периодами нагрева и охлаждения температура в выходном объеди¬ 
няющем коллекторе практически мало будет отличаться от сред¬ 
невременной. Для большего выравнивания температуры возможна 
постановка емкого ресивера. 

Если по условию проектирования требуется определить измене¬ 
ние во времени температуры теплоносителя на выходе из матрицы, 
получить информацию об изменении во времени и по длине тепло¬ 
обменника температуры матрицы, определить время (число полных 
периодов теплосмен) выхода теплообменника из начального состоя¬ 
ния на стабилизированный квазистационарный режим, следует ис¬ 
пользовать более детальные методы расчета теплообмена. Строго 
теоретических методов расчета, учитывающих особенности проте¬ 
кания процесса теплообмена во времени и по объему матрицы, с 
учетом переменных начальных и граничных условий, зависимости 
теплофизических свойств теплоносителей матрицы и теплоносите¬ 
лей от температуры пока не разработано, а известные методы бази¬ 
руются на многих допущениях, характеризуются большой трудоем¬ 
костью и приводят к ограниченному сходству результатов расчета 
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с экспериментом. В то же время современная вычислительная тех¬ 
ника дает широкие возможности использования численных методов 
решения этой сложной задачи. 

Следуя Б.А. Левченко, рассмотрим достаточно простой способ 
численного решения, основанный на известном методе элементарных 
тепловых балансов. Насадка в пределах всей длины матрицы разби¬ 
вается на элементарные поперечные слои і — п толщиной Ах. Время 
периода нагрева і н и периода охлаждения і 0 разделяется на интер¬ 
валы продолжительностью Аі. Принятые допущения: температура 
насадки в любом поперечном сечении матрицы, в любой момент вре¬ 
мени постоянна по всему слою и равна средней температуре слоя; 
температура теплоносителя в пределах слоя принимается средней 
за интервал времени Аі. Концевые слои г = 1 и г = п воспринима¬ 
ют через торцевую Р т и боковую Р& поверхности тепловой поток от 
теплоносителя, передают теплоту теплопроводностью к сопрягаемо¬ 
му слою и аккумулируют часть тепловой энергии, что приводит к 
изменению средней температуры слоя. Слои в массиве матрицы вос¬ 
принимают теплоту от теплоносителя, а за счет теплопроводности 
осуществляют энергообмен с сопрягаемыми слоями и аккумулируют 
часть теплоты (направление тепловых потоков определяется харак¬ 
тером периода). Анализ теплового баланса элементарного слоя і в 
момент времени і = к позволяет установить связь между темпера¬ 
турой Ѳ к і слоя в момент времени і = к и температурой %-і,і слоя 
в предыдущий момент времени і = к — 1: 

для слоя на торце матрицы 


аіі іР т Аі 

о к ,і = + -и^— {Ть _ и - ѳ к _ 1}і )+ 

_ Х^фі _ 

СтщРіѴі ѵ * м к І ' г> СгщРіѴіАх к к 1)1 к 1 ’* +1 " ѵ ’ 


где Р т и і^б — торцевая и боковая поверхности слоя соответственно; 
для слоя 2 < і < п — 1 в массиве матрицы 


Ѳк,і ~ Ѳ к -І,і + 


СгпіРіѴі 



- %-!,*)+ 


ХіР т Аі 

с тп г Рі Ѵ г Ах 


(Ѳк-1,і ~ Ѳ к -1,і) + 


ХіР тАі . 

с іРі ѴіАх [ * _1 > і 


^к— ( 3 . 98 ) 
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а также температуру теплоносителя в период нагрева насадки 


П,і = Тк, і-і - 


(3.99) 


и температуру теплоносителя в период охлаждения насадки 

т к ,і = п іШ + - г м+1 ). 


(3.100) 


Устойчивость численного решения достигается, если макси¬ 
мальный временной интервал удовлетворяет условию 

-1 


л, ^ Г А , , № 

^ ^ тп а х х 


+ 


+ 


*- С ГП{ Рі Сгщ Рі Ѵі Стщ Рі Ѵ{ -I 


(3.101) 


При определении температур по зависимостям (3.97)-(3.100) 
учитываются зависимость теплоемкостей с т , с р , теплопроводности 
А, плотности р и коэффициентов теплоотдачи от температуры на ка¬ 
ждом слое или на группе слоев. Программа расчета теплообменника 
достаточно просто реализуется на ПЭВМ. Изменяемые константы 
(с р , А, р, с т ) рассчитываются по сопряженным программам или вво¬ 
дятся в табличном виде. 

Пример. В табл. 3.4 приведены некоторые результаты расчета регене¬ 
ративного нагревателя рабочего тела МГДГ-установки по такой программе. 
Основные исходные данные: 

температура греющего теплоносителя на входе Т г , = сопві = 2400 К; 
температура нагреваемого теплоносителя на входе Т х і = сопві = 900 К; 
продолжительность периода нагрева матрицы і н = 300 с; 
продолжительность периода охлаждения матрицы і 0 = 300 с; 
полная теплоемкость греющего теплоносителя С г Ср Г і 0 = 6,5 • 10 8 Дж/К; 
полная теплоемкость нагреваемого теплоносителя С г с рг і 0 = 4, 65-10 8 Дж/К; 
полная теплоемкость матрицы тс т = 8 • 10 8 Дж/К; 
матрица канального типа; 

отношение коэффициентов теплоотдачи греющего теплоносителя к нагре¬ 
ваемому а г /а х = 0,52. 

Изменение температуры нагреваемого теплоносителя на выходе из матри¬ 
цы превышает изменение температуры матрицы в том же сечении примерно на 
15 %. Изменение температуры греющего теплоносителя на выходе превышает 
изменение температуры матрицы в выходном сечении примерно на 13 %. Расчет 
теплообменника начинается при начальных условиях состояния пуска и ведется 
на протяжении такого количества полных периодов, пока повторяемость распре¬ 
деления температур не достигнет заданной степени точности. Более быстро на 
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квазистационарное распределение температур можно выйти, используя резуль¬ 
таты предварительного упрощенного расчета теплообменника по изложенному 
выше методу X. Хаузена. 


Таблица 3.4 . Сводные результаты расчета регенеративного 

нагревателя рабочего тела для МГДГ-установки 

Период охлаждения матрицы 


Время от начала периода, с 
Температура матрицы 

і 

60 




300 

в концевом сечении, К 

2393 

2381 

2357 

2319 

2263 

2185 

Температура нагреваемого 
теплоносителя на выходе, К 
Относительное отклонение 

температуры нагреваемого 

2390 

2373 

2346 

2301 

2238 

2152 

теплоносителя от средне¬ 
массовой за период, % 

8,6 

7,9 

6,6 

4,6 

1,7 

-2,1 

Максимальное изменение темпе- 



ратуры на выходе за период: 
абсолютное, К 
относительное, % 


АТ тах 

Англах : 


: 238 
10,7 


Максимальное изменение 
температуры концевого 
сечения матрицы за период, К 


Л0тах = 208 


Период нагрева матрицы 


Время от начала периода, с 
Температура матрицы 

і 

60 

120 

180 

240 

300 

в концевом сечении, К 
Температура греющего 

912 

993 

1141 

1326 

1523 

1710 

теплоносителя на выходе, К 
Относительное отклонение 

943 

1082 

1269 

1472 

1668 

1843 

температуры греющего тепло¬ 
носителя от среднемассовой 
за период, % 

-35,7 

-26,2 

-13,4 

0 

13,8 

25,7 

Максимальное изменение темпе- 



ратуры на выходе за период: 
абсолютное, К 
относительное, % 


АТ та х — 
А Т тах = 


900 

61,4 


Максимальное изменение 
температуры концевого 
сечения матрицы за период, К 


Англах = 798 
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о 5 8 г 

Рис. 3.24. Влияние отношения полных теплоемкостей \Ѵ на 
температуру матрицы: 

а - \Ѵ >1; б - \Ѵ <1; в - IV = 1 и С ѵс р і/(тпст) < 3; г - Ж = 1 и 
Сс р і/(тс т) ^ З 5 1 период охлаждения, 2 период нагрева 


Анализ многочисленных результатов расчетов регенеративного 
теплообменника при различном сочетании его параметров предста¬ 
влен на рис. 3.24. Верхняя часть рисунка (сечение Ь) соответству¬ 
ет сечению ввода горячего теплоносителя, а нижняя (сечение 0) — 
холодного. При отношении полных теплоемкостей горячего тепло- 

— (Сс р ) Т і н 

носителя к холодному ѵѴ = — - > 1 большее изменение темпе- 

(СтСр) х ^о 

ратуры насадки в течение полного периода происходит со стороны 
сечения 0 матрицы (рис. 3.24, а), меньшее — со стороны сечения Ь 
и соответственно происходит небольшое (по времени периода) из¬ 
менение выходной температуры нагреваемого теплоносителя. При 
— ( Ос р ) т і н 

\Ѵ = < 1 (рис. 3.24, о) имеет место обратная ситуация. 

(ОгСр)х^о 

Наиболее равномерное изменение температуры (практически линей¬ 
ное) по длине матрицы в пределах полного периода (соответственно 
при меньшем уровне термической нагрузки на матрицу) наблюда¬ 
ется при отношении полных теплоемкостей теплоносителей, равном 
единице. На рис. 3.24, в и 3.24, г приведено изменение температу¬ 
ры насадки в пределах периода при отношении полных теплоемко¬ 
стей теплоносителей, равном единице, и различном отношении пол¬ 
ной теплоемкости матрицы к полной теплоемкости теплоносителя. 
Осрі 

С уменьшением —— влияние торцевых зон матрицы на темпера- 


тст 

турное поле уменьшается, и при 


Осрі 

—— < 3 влиянием торцевых зон 
тот 
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вообще можно пренебречь. Последнему случаю будет соответство¬ 
вать также наименьшее изменение температуры теплоносителя на 
выходе из матрицы. 


3.2.2. Регенератор с вращающейся матрицей 

В малоразмерных ГТД транспортного назначения нашли при¬ 
менение регенераторы с вращающейся матрицей дискового и бара¬ 
банного типов. Выбор типа матрицы зависит от общей компоновки 
ГТД, а также от технологии производства теплообменников и мате¬ 
риалов, используемых для изготовления поверхностей теплообмена. 
Поскольку эффективность применения регенератора выражается в 
повышении топливной экономичности установки, при его выборе не¬ 
обходимо знать не только степень регенерации (степень утилизации 
теплоты отработанных газов ГТД), но и энергозатраты, связанные 
с работой регенератора. 

Как будет показано ниже, степень регенерации и энергозатраты 
определенным образом связаны с размерами поверхности теплообме¬ 
на и частотой вращения матрицы. Поэтому проектирование регене¬ 
ратора с вращающейся матрицей включает в себя оптимизационный 
расчет, позволяющий сделать выбор конструктивных и режимных 
параметров регенератора. 

Степень регенерации. Среди многочисленных методов теоре¬ 
тического расчета регенератора с вращающейся матрицей призна¬ 
ние получил метод Г.Ю. Степанова, базирующийся на следующих 
допущениях^ 

в каждый момент времени температура элементарного объема 
матрицы на всей ее глубине по ходу теплоносителя постоянна и рав¬ 
на средней температуре Ѳ ; 

температуры воздуха и газа на входе в матрицу не меняются по 
времени: Т в і = сопзі, Т т \ = сопзі (на выходе из матрицы Т „2 и Т г 2 
изменяются по времени); 

в качестве определяющей для каждого элементарного объема ма¬ 
трицы принимают среднюю по элементу температуру холодного те¬ 
плоносителя (воздуха) Т в = 0,5(Г в і + Т^) и горячего теплоносителя 
(газа) Т т — 0,5(7Ѵі + Т т 2 ); 

в качестве определяющего давления принимают среднее давле¬ 
ние каждого теплоносителя; потоки воздуха и газа равномерно рас¬ 
пределены по соответствующим частям фронта матрицы; 
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Рис. 3.25. Схема расчета регенератора с 
вращающейся матрицей и эпюра измене¬ 
ния во времени температур в матрице 


теплопроводность материала матрицы в направлении потока те¬ 
плоносителя пренебрежимо мала; 

направление потоков воздуха и газа противоточное; процесс те¬ 
плопередачи квазистационарный. 

На рис. 3.25 даны схема расчета регенератора с вращающейся 
матрицей и эпюра изменения во времени температур в матрице. 
Для элемента матрицы массой (1т с поверхностью теплообмена <1Р 
находящегося в потоке газа (поверхность теплообмена равномерно 
распределена по объему матрицы) можно составить следующую си¬ 
стему уравнений: 


(К] = а г (Г г - Ѳ) сіР Л; (3.102) 

(КЗ = с т (1т 6,Ѳ\ (3.103) 

<{р 

(КЗ = С Р С Т {Т ТІ - Т г2 )—А, (3.104) 

т г 

где Р т — поверхность теплообмена матрицы в горячем тракте; 
с т — удельная теплоемкость материала матрицы; т — масса ма¬ 
трицы; От — расход газа. 

Совместное решение уравнений (3.102)—(3.104) с привлечением 
начального условия 1 = 0, Ѳ = Ѳ т [ п позволяет выразить текущую 
температуру матрицы в период ее нагрева следующим образом: 

Ѳ = Т т і~ (Т т і — Ѳ т і п )е~^ гі , (3.105) 
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где 


Р _ а т Рт 

1 4 - с т т ’ 

+ 2 0 Т Ср 

Рт — полная поверхность теплообмена матрицы. 

Аналогичным образом можно получить выражение для текущей 
температуры матрицы в период ее охлаждения (начальное условие 
I — О, Ѳ = $тах) : 

в = Г в і-(в т «-Г ві )е- А< , (3.106) 


где 

а _ а в Рт 

Рв — 7Г~Р • 

а в св с т т 
гСвСр 

Обозначения идентичны используемым в формулах (3.102)- 
(3.104); индекс “в” означает “воздух” или холодный теплоноситель. 

Принимая в уравнении (3.105) і = і т — конец периода нагрева, 
а в уравнении (3.106) і = і в — конец периода охлаждения и учиты¬ 
вая, что температура матрицы конца периода нагрева равна темпе¬ 
ратуре матрицы начала периода охлаждения, а температура конца 
периода охлаждения равна температуре начала периода нагрева, из 
совместного решения этих уравнений определяют максимальную и 
минимальную температуры матрицы: 


^тах 


^тіп 


т т 1 (і - е" 2г ) + Ты (і - е- 2в )е~ гг 

1 _ е —(* г + 2в) 

Тві (і - е“ 2в ) + Ггі (і - е _2г ) е _2в 
1 — е~( 2г+2в ) 


(3.107) 

(3.108) 


ГДе 2 ? — %в — ^в^в- 

Теплота, передаваемая ротором за один полный его оборот, рав¬ 
на изменению теплосодержания матрицы за этот период времени: 

(і - е" 2 Л (і - е” 2 ») 

^об = С т ш(^тах $тіп) = с т ?тг (Тгі Тві) " _/, _ 2 \ • 


Так как это же количество теплоты отводится от газа и переда¬ 
ется воздуху, среднемассовые температуры воздуха Т В 2 и газа Т т 2 
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на выходе из ротора будут соответственно равны 


Т г2 — Г г і (Зоб 


СрСттІоб 


Т в 2 — 2в1 + 


фоб 


уСвІоб 


где і 0 ъ — время совершения полного оборота ротора. 

Поскольку часть времени уходит на период прохода матрицей 
зоны уплотнения, і 0 б > і в + і т . 

Температуры Т т і, Т в і и Т в 2 позволяют определить степень ре¬ 
генерации 

Т в2 - Г в1 = с т т (і ~ е~ гг ) (і - е~*>) 

° Т Г і - Т в і с р О в іоб 1 - е ~( 2 г +г в) 



Таким образом, степень регенерации зависит от частоты вра¬ 
щения матрицы. 

Соотношения между периодами времени для матрицы барабан¬ 
ного типа следующие (рис. 3.26, а): 


і т 

іу 


^Т_'рТ ^ _ Ів 

1 05 2п ’ в і 0 б 

іу 2тг ^Рт ^Ръ 

106 2тг 


<Рв 4 

2тг ; 

“Ь “Ь “ 1. 


Для матрицы дискового типа все три центральных угла <р в , 
(р т , <ру изменяются вдоль радиуса (рис. 3.26, б), если ширина рамки 
уплотнения неизменна по радиусу (индексы 1 и 2 относятся к мень¬ 
шему и большему углу соответственно). В области втулки угол р у 
возрастает, что вызывает увеличение і у и уменьшение і т и і в . Сле¬ 
довательно, для матрицы дискового типа степень регенерации из¬ 
меняется по радиусу. Для правильной оценки степени регенерации 
матрицу следует разделить на концентрические кольца, для каждо¬ 
го кольца определить а, а затем найти среднеобъемную по площади 
степень регенерации матрицы. Но, как показывает опыт проекти¬ 
рования, для реальных уплотняющих рамок и диска регенераторов 
ГТД удовлетворительная точность расчетов достигается при исполь¬ 
зовании средних по площади (по фронту матрицы) значений і т ,І в ,і у . 

Расчет а по формуле (3.109) дает завышенный результат, так 
как не учитывается тепловой поток (передаваемый по массиву ма¬ 
трицы в направлении потоков теплоносителя), выравнивающий тем¬ 
пературу массива матрицы. 
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Рис. 3.26. Схема определения фаз периода: 

а - матрица барабанного типа; 6 - матрица дискового типа; Ѵ^г, Ѵ?у ~ 
углы секторов матрицы в зонах каналов воздуха и газа и в зоне уплот¬ 
нения соответственно; К 2 - наружный радиус; К\ - внутренний радиус 
барабана или втулки 


В общем случае воздух, проходя через регенератор, получает 
теплоту 

Я = О вСр а(Т т1 - Г в1 ) - /к^(01 - ѳ 2 ), (3.110) 

где / к — площадь поперечного сечения стенок каналов матрицы; Ь 
— глубина матрицы; Ѳ\ и Ѳ 2 — температуры соответственно горя¬ 
чего и холодного торцов матрицы. 

Уравнение (3.110) получено в предположении линейного по глу¬ 
бине матрицы изменения температуры. Более точный анализ под¬ 
тверждает допустимость такого предположения. Принимая во вни¬ 
мание, что температуры воздуха и газа на выходе из матрицы близ¬ 
ки к температуре матрицы в этом же месте ( Т т \ = Ѳ\ и Т в2 = Ѳ 2 ), и 
решая совместно уравнения теплового баланса для воздуха и газа и 
уравнение (3.110), можно получить степень регенерации, учитыва¬ 
ющую теплопроводность матрицы: 


I/ Сг в Ср 

г~ 


"А 


1 + 


АЦ 

Ь \О в с 


+ 


—• (3-111) 

) Л 


В практических расчетах регенераторов с вращающейся 
матрицей часто используют [8] менее трудоемкий (но и менее 
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точный) метод, основанный на привлечении зависимости е — 
( И^щіп И г т \ 

— / ( ттг ; 777 —; КТО ), характерные значения которой приведены 
ѴѴѵ тах ИѴіп / 

в табл. 3.5. 


Таблица 3.5. Эффективность е регенератора с вращающейся 
матрицей (степень регенерации а) 



Значения е при \Ѵ т 
и при \Ѵ т / 

іп/И^ах = 1 

ІГшіп 

1МТІІ 

Значения е при И-'тіп /И-'тах = 0, 1 
и при \Ѵ т /\Ѵ т іп 

1 

1,5 

2 

5 

ОО 

1 

1,5 

2 

5 

ОО 

1 

0,465 

0,485 

0,492 

0,498 

0,5 

1 

0,477 

0,498 

0,505 

0,511 

0,513 

1,5 

0,545 

0,57 

0,581 

0,595 

0,6 

1,5 

0,561 

0,584 

0,599 

0,614 

0,618 

3 

0,666 

0,707 

0,723 

0,74 

0,75 

3 

0,691 

0,734 

0,750 

0,768 

0,778 

6 

0,76 

0,81 

0,828 

0,85 

0,857 

6 

0,791 

0,843 

0,862 

0,885 

0,892 

10 

0,812 

0,864 

0,884 

0,903 

0,909 

10 

0,844 

0,899 

0,919 

0,938 

0,945 


Для матрицы число единиц переноса теплоты 

л-1 


мтіі = 


і 




пап 


і і 

+ 


(аГ) г («ПД 


Водяной эквивалент матрицы определяется выражением 


И'т = пс т т, 


где п — частота вращения матрицы, об/с. 

Расчет регенератора с вращающейся матрицей по этому методу 
сводится к следующему. Для заданных условий теплообмена (опре¬ 
деляемых скоростями теплоносителей и характеристикой поверхно¬ 
сти теплообмена) и конкретных размеров поверхности теплообме¬ 
на определяется параметр 1ЧТІІ. При этом коэффициенты теплоот¬ 
дачи принимают постоянными и равными коэффициентам теплоот¬ 
дачи, вычисленным по средним параметрам (скорости, температу¬ 
ре, давлению теплоносителя). Затем определяют для регенератора 
Нт/Н тіп и по зависимости от ІЧТІІ находят е (при необходимости 
методом интерполяции). Варьируя частоту вращения ротора, т. е. 
изменяя таким образом водяной эквивалент насадки, можно оценить 
изменение е в зависимости от частоты вращения ротора. 

Утечки теплоносителя. Для регенератора ГТД важно знать 
потери воздуха из воздушного тракта двигателя, приводящие к по¬ 
терям мощности и снижению экономичности ГТД. Регенератор с 


183 



вращающейся матрицей характеризуется двумя видами утечек воз¬ 
духа: переносом воздуха (заключенного во внутренних каналах ма¬ 
трицы при вращении матрицы) в газовую полость; утечками через 
уплотнения. 

Утечки с переносом воздуха АО п определяют приближенной за¬ 
висимостью 

АО п Ѵр (р в Рт) п і 

где Ѵ р — объем пустот в роторе, заполняемых теплоносителем (пу¬ 
стоты в матрице и вспомогательные объемы типа различных кар¬ 
манов на входе и выходе из матрицы). 

Утечки через контактные уплотнения зависят от перепада да¬ 
влений Ар по обе стороны, глубины уплотнения в направлении дви¬ 
жения утечек и зазора в уплотнении. Зазор в уплотнении опреде¬ 
ляется типом и качеством контактируемых поверхностей, а также 
усилием прижатия. Обычно зазор составляет несколько сотых до¬ 
лей миллиметра. 

Расход через контактное уплотнение (режим истечения докри¬ 
тический) можно рассчитать, рассматривая движение среды через 
плоский зазор. Малый гидравлический диаметр зазора определяет 
ламинарный режим течения. Для течения через щель сопротивление 
щелевого канала 


Дрщ — 


96 Н 

Ке2^ 2 


12 цН 


Иц 

Ж 1 


расход среды через щелевой канал 


А Спт — с ЛЛ ури\81і — 


і А-А і 

24 Н цКТщ 


где 6 — высота зазора; с щ — средняя скорость среды в канале; Ь — 
длина контактной щели по фронту уплотнения; Н — длина щелевого 
канала (глубина уплотнения); р\ и р 2 — давления соответственно 
перед уплотнением и за ним; Т щ — средняя температура потока на 
уплотнении. 

Для реального уплотнения обычно трудно с достаточной точ¬ 
ностью определить высоту зазора в уплотнении. Поэтому расход 
в уплотнении удобнее выразить через произведение некоторого раз¬ 
мерного коэффициента и комплекса, составленного из измеряемых 
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параметрических величин, а именно 


АО у = К У Ь 


А 


р\ 




Щ 


При фиксированных значениях перепада давления и диапазона 
температуры утечки можно представить упрощенной зависимостью 

АОу = К*Ь. 

Коэффициенты К у или К * определяются экспериментально. На¬ 
пример, при р\/р 2 — 3...4 и Т = 600... 700 К можно принять 
К* = 0,030... 0,045 кг/(с-м). 

Потери трения. Вращение ротора в газовоздушной среде со¬ 
провождается затратами мощности на преодоление аэродинамиче¬ 
ского сопротивления омываемых поверхностей 

ДіѴ а = рЯѴ, 


где 7) — диаметр ротора; и — угловая скорость. 

Потери мощности на преодоление аэродинамического сопроти¬ 
вления ротора для регенератора пренебрежимо малы и в расчетах 
обычно не учитываются. 

Потери на трение в уплотнениях, составляющие заметную долю 
всех потерь, определяют по зависимости 

ДІѴ Т — /трРуХѵР Т р, 

где / хр — коэффициент трения; р у — удельное давление в уплотне¬ 
нии; хѵ — относительная скорость контактирующих деталей; Р тр — 
площадь контактной поверхности уплотнения. 

Эйлеровы потери. Масса воздуха и газа на входе к ротору те¬ 
чет в осевом направлении без закрутки. Проходя по каналам матри¬ 
цы, потоки приобретают ту же угловую скорость, что и ротор. На 
закрутку потока затрачивается мощность. Для матрицы дискового 
типа затраты мощности на закрутку потока (см. рис. 3.26, б) 

К 2 

ДІѴ Э = ^ (ѵ^вРвСв 4- <РтРтС т )<ѵ 2 В? сІК = —(Сг в + О т )иі 2 (Кі + В%)‘, 

Кг 


185 



для матрицы барабанного типа (см. рис. 3.24, а) 

ДІѴ Э = (О в + 0 т )ш 2 К%, 

где и і ?2 — соответственно начальный и наружный радиусы ма¬ 
трицы. 

Выбор оптимальных размеров и частоты вращения матри¬ 
цы. Степень регенерации и затраты мощности на регенератор зави¬ 
сят от частоты вращения ротора. Потери давления воздуха и газа 
в матрице (если пренебречь влиянием вращения на сопротивление 
каналов вследствие малых угловых скоростей вращения) непосред¬ 
ственно от частоты вращения ротора не зависят. 

Для ротора заданных геометрических размеров выбор оптималь¬ 
ного режима работы регенератора определяется характером измене¬ 
ния основных характеристик регенератора и ГТД в зависимости от 
частоты вращения п регенератора (рис. 3.27). С ростом п проис¬ 
ходит увеличение сг, но при этом возрастают затраты мощности 
на регенератор и износ уплотнений. Начиная с некоторого п за¬ 
траты мощности превалируют над повышением і) е вследствие не¬ 
большого увеличения а. При п опт достигается максимальное зна¬ 
чение т/е с матрицей заданных размеров и заданным соотношением 
<р в /<р т . Изменяя отношение ір в /(р г , определяют такое его значение, 
при котором достигается максимум 7/ е ГТД с регенератором дан¬ 
ного размера; таким образом определяют относительный оптимум 
<^в/(^ г и п. Аналогичным образом находят относительный опти¬ 
мум у>в/Ѵг и п для других размеров матрицы (диаметра и ширины) 



Рис. 3.27. Выбор оптимального 
режима работы регенератора с 
вращающейся матрицей: 
т/с - КПД ГТУ; АЫ - суммарные за¬ 
траты мощности на преодоление тре¬ 
ния; 6 - износ уплотнений; Д С у - 
утечки через уплотнения; а - степень 
регенерации 
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при объеме матрицы V = сопзі. Изменение размеров матрицы отра¬ 
жается на уровне потерь давления воздуха и газа в результате изме¬ 
нения скоростей теплоносителей и протяженности каналов, а также 
на мощности привода ротора и утечках. Одновременно происходит 
изменение степени регенерации, вызываемое изменением коэффици¬ 
ента теплопередачи. 

Последующий анализ заключается в выборе из рассмотренных 
вариантов, регенератора с такими параметрами, при которых ГТД с 
регенератором имеет максимальный КПД. Геометрические размеры 
такого регенератора, частота вращения, отношение <р ь /'гт соответ¬ 
ствуют условиям абсолютного оптимума. При использовании ЭВМ 
процесс поиска оптимальных параметров существенно 
упрощается. 

На основании анализа изменения определяющих параметров 
для варианта с оптимальными размерами отыскивается оптималь¬ 
ная конструкция. Во внимание принимаются компоновка регенера¬ 
тора, технология изготовления, прочность, эксплуатационные ха¬ 
рактеристики. Например, износ уплотнений при заданном ресур¬ 
се регенератора пропорционален частоте вращения п. Поскольку в 
области максимума КПД его значения изменяются незначительно, 
целесообразно принимать п < п 0пт , несколько уменьшив КПД, но 
существенно понизив износ уплотнений. 

3.3. Характеристики теплообменников ГТУ 

Режим работы теплообменников непосредственно связан с режи¬ 
мом работы ГТУ. Для ГТУ характерна работа в широком диапазоне 
изменения рабочей нагрузки — от режима холостого хода до режима 
номинальной мощности. При этом в соответствии с законами тер¬ 
модинамического цикла ГТУ и способа регулирования изменяются 
массовый расход рабочего тела, температуры и давления в характер¬ 
ных сечениях газодинамического тракта. Аналогичным образом мо¬ 
гут изменяться входные параметры теплообменников других энер¬ 
гоустановок. Поэтому рассматриваемые ниже положения являются 
характерными для теплообменников любых энергоустановок. 

Изменения режима работы теплообменников связаны с перехо¬ 
дом на новый уровень входных параметров: давлений, температур 
и расходов теплоносителей. В результате изменяются тепловая на¬ 
грузка теплообменного аппарата и затраты циркуляционной мощно¬ 
сти на преодоление его сопротивления. 
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Работа теплообменника как энергетического агрегата может 
быть оценена изменением циркуляционной мощности в зависимости 
от тепловой нагрузки. Но для цикловых теплообменников такая ха¬ 
рактеристика явно не удобна, поскольку теплообменник поддержи¬ 
вает на некотором уровне температуру рабочего тела энергоуста¬ 
новки. В качестве его рабочей характеристики более целесообразно 
выбирать зависимости таких величин, которые связывают характер¬ 
ные температуры с определяющими параметрами ГТУ, например с 
мощностью установки или расходом рабочего тела. Другой харак¬ 
теристикой должна быть зависимость потерь давления от тех же 
определяющих параметров. 

Тепловая производительность непосредственно связана с нагре¬ 
вом или охлаждением теплоносителей и характеризуется степенью 
охлаждения Ѳ или регенерации а, а в более широком плане — эффек¬ 
тивностью е теплообменника (см. (3.24а) и (3.246)); потери давления 
и затраты циркуляционной мощности определяются зависимостями 
(2.65) и (1.14). Очевидно, что при изменении расхода теплоноси¬ 
телей, температур и давлений на входе изменятся также эффектив¬ 
ность теплообменника, потери давления теплоносителей и циркуля¬ 
ционная мощность. Но эти изменения в теплообменнике оказывают 
воздействие на параметры и рабочие характеристики ГТУ. Напри¬ 
мер, потери давления в промежуточном воздухоохладителе при об¬ 
щей неизменной степени повышения давления в блоке компрессоров 
приводят к изменению температуры за компрессорами. Поэтому по¬ 
тери давления в воздухоохладителе отражаются не только на рабо¬ 
те цикла ГТУ, но и на подведенной с топливом теплоте в камере 
сгорания. Следовательно, необходима более общая характеристика, 
связывающая показатели работы теплообменника и ГТУ. Общий 
подход к проблеме был предложен М.Д. Новиковым. 


3.3.1. Обобщенные характеристики 


Регенератор. При введении регенератора в схему установки 
уменьшается подведенная с топливом теплота д за счет возврата в 
цикл части теплоты уходящих газов, но вместе с тем уменьшается 
и работа Ь в связи с использованием части работы газотурбинного 
цикла на преодоление сопротивления в регенераторе. Воздействие 
этих факторов на изменение КПД цикла у е можно установить, про¬ 
дифференцировав уравнение для КПД по этим параметрам: 



дЬ 


іЬ + 


дг]е . ІЬ Ь . 

-о- =-2 “9 

од д д і 


(3.112) 
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или в форме конечных приращений 

АЬ - т/е Ад 
Я 

Уравнение (3.113) справедливо лишь в пределах малых отклоне¬ 
ний АЬ и Дд. Однако оно показывает масштабную связь параметров 
Ь и ^ и позволяет определить их совместное влияние на изменение 
КПД установки. 

С учетом этого комплексное влияние регенератора на КПД мож¬ 
но представить выражением для теплоты, фактически полезно ис¬ 
пользуемой в цикле ГТУ с реальным регенератором: 

Н р = Но-Н с /г, е , (3.114) 



где Но — теплота регенерации, возвращаемая в цикл при идеальном 
регенераторе; Н с — теплоперепад, расходуемый на покрытие потерь 
давления в регенераторе. 

Теплоперепад Н с приводит к уменьшению полезной работы тур¬ 
бины (если потери давления отнести к турбине) или к увеличению 
работы компрессора (если потери давления отнести к компрессору). 
С достаточной для практических расчетов точностью изменение ра¬ 
боты цикла ГТУ составит 

Н с = с р — —-) (Ар х + Ар г ) = с р — тДр рЕ , (3.115) 

Г) к \ К / \ / Т] к 


_ к — 1 

где т = л?х + Арт ^ ЛррЕ ' 

Теплота Но идеального регенератора определяется через распо¬ 
лагаемый температурный напор (Т т — Т к ) и степень регенерации а: 


Но = с р (Т т - Т к )с7. 


На основании уравнения (3.114) получаем 


Я Р _ _ гаГ к Др рЕ 

Ср(Т т — Т к ) ѴеѴкСр(Т т Т к ) 


(3.116) 


где Т т и Т к — температуры за турбиной и компрессором соответ¬ 
ственно. 
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Выражение — — р — представляет собой отношение количе- 

с р\Т т — Т к ) 

ства теплоты процесса регенерации, обеспечивающей повышение 
КПД цикла в реальном регенераторе, к максимально возможной те¬ 
плоте регенерации. Это отношение фактически определяет характе¬ 
ристику реального регенератора в цикле ГТУ и называется эффек¬ 
тивной степенью регенерации а ъ . Тогда 


<у э = а - 


гаГкДРрЕ 

ДеГ/кСр(Т'т Т к ) 


(3.117) 


При отсутствии потерь в регенераторе а э = а. Эффективная 
степень регенерации а э представляет собой обобщенную характери¬ 
стику регенератора. При практических расчетах уравнение (3.117) 
иногда представляют в виде 


<7 Э = <7- 


АЬ 

с р (Т т - Ту)г} е ’ 


(3.118) 


где АЬ — потери работы в цикле ГТУ вследствие сопротивления 
регенератора, рассчитываемые по результатам экспериментальных 
измерений при испытаниях ГТУ или аналитически. 

Охладитель. Для газотурбинного цикла с одним промежуточ¬ 
ным охлаждением эффект Н ох от введения промежуточного возду¬ 
хоохладителя по аналогии с уравнением (3.114) можно представить 
выражением 


тт _ #0 ~^ с гг 

л ох — гЗд> 

Ѵе Ѵе 


где Но — увеличение работы цикла вследствие уменьшения работы 
компрессора высокого давления при снижении температуры воздуха 
перед ним; Н с — затраты работы цикла на преодоление сопротивле¬ 
ния в воздухоохладителе по воздушной стороне (потери давления 
и затраты циркуляционной мощности по воде сравнительно малы 
и в этом анализе не приняты во внимание, но могут быть учтены 
впоследствии); Щ — дополнительное количество теплоты, которое 
следует ввести в цикл вследствие снижения температуры воздуха за 
блоком компрессоров из-за охлаждения. 

На основании анализа газотурбинного цикла с одним реальным 
промежуточным охладителем можно получить выражение для эф- 
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фективной степени охлаждения, подобное уравнению (3.117), 


Ѳ э = Ѳ — 


ШТ к1 Ар 


(Гкі - Го) 


ё (1 " 7?е)_1 


(3.119) 


тікі 


где Ар — относительная потеря давления воздуха в охладителе; Г к і , 
Гк2> Г х , То — температуры за КНД, КВД, промохладителем и охла¬ 
ждающей среды на входе соответственно; т] к — КПД компрессора 
низкого давления. 

Второе слагаемое в уравнении (3.119) характеризует отношение 
потерь работы (связанной с потерями давления) к теплоте, которую 
может передать идеальный воздухоохладитель при охлаждении воз¬ 
духа до начальной температуры Го охлаждающей воды. При отсут¬ 
ствии потерь в воздухоохладителе Ѳ э = Ѳ. В практических расчетах 
второе слагаемое в уравнении (3.119) часто определяют по резуль¬ 
татам фактических измерений. 

Характеристики охладителей. Характеристика охладителя 
описывается зависимостью (3.119) и может быть представлена 
в виде 

Ѳ э = Ѳ — АрВ, 


где 


В = 


тГ к і 


(Ткі - Го) 


»г-(1-«.)-! 

1 к2 


7?КІ 


При описании нового режима работы значение В изменяется. 
Но для ее расчета все необходимые параметры могут быть взяты 
по характеристикам ГТУ. Значения величин Ѳ и Ар при расчете 
нового режима работы также изменяются. В явном виде они не за¬ 
даются режимом работы ГТУ, поэтому нужно найти зависимости Ѳ 
и Ар от режима работы, а затем построить характеристику охлади¬ 
теля. На основании уравнений теплового баланса и теплопередачи 
для противоточной схемы движения теплоносителей 


Р = 



(3.120) 
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К “ 1-Ѳ' 

При сложных схемах перекрестного тока коэффициент К умно¬ 
жают на коэффициент ф, зависимый от схемы движения и соотно¬ 
шения температур. При изменении режима работы коэффициент ф 
также изменяется. Вводя \Ѵ = \Ѵ Т /]Ѵ Х и решая уравнение (3.120) 
относительно Ѳ, получаем удобную для анализа зависимость 


1-е" 6 
1 - ІУе-Ь’ 


(3.121) 


где Ъ = РК 1 -— —; при ѴѴ Х > \Ѵ Т 0=1-е~Ч Ь 0 = = ГШТ 

ѵѵ г \Ѵ Т 

Для исходного (индекс “и”) и произвольного режимов справед¬ 
ливо равенство 

ИѴ.и_ 1-Ж И 0 И _ Ж Г _ 1-Ж0 

К к ( 1 -Щ 1-ѳ я К(1-Щ 1 -ѳ 


Отсюда искомая связь степеней охлаждения для двух режимов 
следующая: 


Ѳ = 


( 1-ѴѴжѲп 

V 1-^и 

V і-*. , 


Я 

- 1 


Б _ 

- \ѵ 


( 3 . 122 ) 


п ПѴ.и К 1 -\Ѵ 

где V =-=-. 

\ѵ т К к 1 - Жи 

Таким образом, изменение степени охлаждения определяется из¬ 
менением И и IV. 


Для воздухоохладителя, охлаждаемого водой, коэффициент те¬ 
плопередачи практически линейно зависит от коэффициента тепло¬ 
отдачи а г по стороне охлаждаемого теплоносителя: К ~ сопз1а г . 
гг К а г 

Поэтому —- = -. Для турбулентного режима течения охла- 

^г.и 

ждаемого теплоносителя в каналах для двух режимов работы ГТУ 
К А / Ке \0,8 



Принимая во внимание связь вязкости и теплопроводности с тем¬ 
пературами теплоносителя (см. уравнение (3.1)), имеем 


К 

/ \ 0,276 

(01 

АЙ~ 

47 1 



а при поперечном обтекании трубного пучка 
К_ _ / 740,385 / О \ 0,64 

к к \т л ; \0 К / 

Изменение относительных потерь давления 

Ар _ $ / О т \ 2 /р и \ 2 Т 
Ар и 6і 'СУи' ' р / Т„ 

При анализе многоходовых перекрестно-точных схем движения 
теплоносителей в формулу для Л (см. выражение (3.122)) необхо¬ 
димо ввести поправочный множитель ф/ф к , который существенно 
зависит от температур теплоносителей. Его находят методом после¬ 
довательных приближений. 

В практических расчетах часто используют метод, основанный 
на аппроксимации среднелогарифмической разности температур ли¬ 
нейной функцией 

АТ = ДТ тах - аАТ м - 0,65ДГ б , (3.123) 


где ДТ тах = Т г . вх — Т х .вх — максимальная разность температур 
теплоносителей в теплообменнике; ДТ М и Д7б — соответственно 
меньшее и большее изменение температур теплоносителей. 

Коэффициент а зависит от схемы движения теплоносителей: 
а = 0,65 — для прямотока; а = 0,35 — для противотока; а = 
= 0,55... 0,45 — для перекрестного тока. Уравнение (3.123) да¬ 
ет погрешность в пределах требуемой точности вычислений. При 
использовании уравнения (3.123) совместным решением уравнений 
теплового баланса и теплопередачи можно получить удобную зави¬ 
симость характерных величин для теплообменника 


д /а 0,65 1 \-і 

АТ т ы~\Щ + \У 2 + Кг) ’ 


(3.124) 


7 - 10681 
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где \Ѵ\ и ІѴ 2 — водяные эквиваленты теплоносителей, характеризу¬ 
емые, соответственно большим и меньшим изменением температур. 
Для охладителя уравнение (3.124) принимает вид 


Ѳ = 


“ + °’ 65 С + КР 


1-1 


В охладителях стационарных ГТУ расчетная степень охлажде¬ 
ния назначается обычно не ниже 0,9. При уменьшении расхода воз¬ 
духа степень охлаждения возрастает, а при уменьшении расхода 
охлаждающей воды — уменьшается. Однако в количественном отно¬ 
шении эти изменения сравнительно небольшие и практически мало 
влияют на температуру воздуха после охладителя. Обычно более 
эффективным является изменение начальной температуры воды. 

Обратимся к конкретным примерам, используя результаты ис¬ 
следований Г.Г. Ольховского. Стационарная ГТУ ГТ-25-700 включа¬ 
ет воздухоохладитель, встроенный между двумя каскадами компрес¬ 
сора, со степенями повышения давления тг = 3,216 и л = 3,1. Номи¬ 
нальный расход воздуха через воздухоохладитель составляет около 
196 кг/с, сопротивление секции воздухоохладителя — 2,5%. Поте¬ 
ри в воздухоохладителе обусловливают снижение КПД установки. 
Изменение нагрузки ГТУ от номинальной до нагрузки на режиме 
холостого хода сопровождается некоторым увеличением расхода О 
воздуха, что практически не отражается на степени охлаждения, но 
приводит к росту относительного сопротивления вследствие сниже¬ 
ния давления воздуха. н _ иг о 28 показана за _ 

о Па> рис. О.//О ПОКаосЬНсЬ іа - 

висимость параметров возду- 
хоохладителя от расхода О 
охлаждающей воды. На но¬ 
минальном режиме расход 
воды О = 1510 т/ч. Увели¬ 
чение расхода воды до беско¬ 
нечно большого значения 
приводит к снижению темпе¬ 
ратуры АТ воздуха за возду¬ 
хоохладителем всего на 4 К; 
при этом увеличение степе¬ 
ни охлаждения Ѳ составляет 
чуть более 1 %. Это объясня¬ 


ла аТ т 



Рис. 3.28. Зависимость парамет¬ 
ров воздухоохладителя от расхода С 
охлаждающей воды 
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ется тем, что водяной эквивалент воды примерно в 10 раз больше 
водяного эквивалента воздуха и практически уже не влияет на ха¬ 
рактеристику воздухоохладителя. Отметим, что уменьшение коэф¬ 
фициента теплоотдачи (вследствие загрязнения поверхности при ра¬ 
боте) на 10 % вызывает увеличение температуры за воздухоохлади¬ 
телем также на 4 К. Увеличение расхода воды до 2500 кг/с приводит 
к понижению температуры за воздухоохладителем на 3 К, снижению 
затрат мощности на компрессоры и увеличению полезной мощности 
ГТУ примерно на 175 кВт, но требует примерно такого же увели¬ 
чения мощности насосов линии водоснабжения. А при уменьшении 
расхода воды до 500кг/с происходит достаточно резкое повышение 
потерь мощности ГТУ вследствие повышения температуры воздуха 
перед КВД. 

Воздухоохладитель ГТУ ГТ- 100-750 включает в себя две сек¬ 
ции: теплофикационную и циркуляционную. На расчетном режи¬ 
ме температура воды на входе в теплофикационную секцию равна 
343 К, в циркуляционную — 306 К. При работе в теплофикацион¬ 
ном режиме расход воды через теплофикационную секцию составля¬ 
ет 1550 т/ч, через циркуляционную — 1400 т/ч. В циркуляционном 
режиме работы расход воды через обе секции равен 2000 т/ч. Ре¬ 
зультаты расчетов, подтвержденные испытаниями ГТУ, показыва¬ 
ют, что уменьшение расхода воздуха через воздухоохладитель при¬ 
мерно на 10 % приводит к увеличению степени охлаждения Ѳ от 0,9 
до 0,94; а с уменьшением расхода воды вдвое степень охлаждения 
снижается примерно на 20 %. 

В реальных условиях эксплуатации ГТУ расход охлаждающей 
воды не связан непосредственно с режимом работы ГТУ и остается 
практически неизменным в широком диапазоне изменения режима 
работы. 

В промежуточных охладителях транспортных ГТУ охлаждаю¬ 
щей средой является атмосферный воздух низкого давления, нагне¬ 
таемый низконапорным вентилятором. Обычно водяные эквивален¬ 
ты охлаждаемой и охлаждающей среды соизмеримы. Поэтому в рас¬ 
четах степени охлаждения необходимо принимать во внимание изме¬ 
нение расхода охлаждающего воздуха и его влияние на изменение ко¬ 
эффициента теплопередачи. Влияние эффективности охладителя на 
КПД установки определяется через эффективную степень охлажде¬ 
ния. Кроме того, отдельно рассчитывают затраты циркуляционной 


г 
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мощности на привод вентилятора охлаждающего воздуха, которые 
могут быть значительными. 

В воздухоохладителях, охлаждаемых водой, в качестве теплооб¬ 
менной поверхности используют оребренную трубную поверхность 
(воздухоохладитель ГТУ ГТ- 100-750) или пластинчато-ребристую 
поверхность с односторонним оребрением. Поэтому принимают во 
внимание не только изменение коэффициента теплоотдачи по сторо¬ 
не воздуха, но и изменение эффективности оребренной поверхности. 
Обычно используются критериальные уравнения вида N4 = /(Ке), 
где число N 11 определяется с учетом эффективности оребренной по¬ 
верхности. Однако при построении характеристики воздухоохла¬ 
дителя можно не учитывать изменение эффективности оребренной 
поверхности на первой стадии расчетов, проведя корректировку на 
окончательном этапе, поскольку на расчетном режиме эффектив¬ 
ность оребрения оказывается близкой к единице. Снижение коэф¬ 
фициента теплоотдачи с уменьшением расхода охлаждаемого возду¬ 
ха вызывает рост эффективности оребренной поверхности, который 
при высокой исходной эффективности оказывается небольшим, по¬ 
этому иногда его можно не принимать во внимание. 

При оценке характеристик воздухоохладителя в условиях дли¬ 
тельной эксплуатации принимается во внимание влияние загрязне¬ 
ния на теплогидравлические характеристики поверхности теплооб¬ 
мена. 

Характеристики регенераторов. Для регенератора связь меж¬ 
ду \Ѵ Т , \Ѵ Х , а и Г устанавливается уравнением типа (3.20): 



(3.125) 


где ф — поправка на схему движения теплоносителей. 

В наиболее распространенном случае, когда водяные эквивален¬ 
ты теплоносителей равны 


Р = 


И4 

фК\-а 


(3.126) 


между а для двух режимов работы ГТУ существует зависимость 


Iт 


,, ,ак,ф. 


1-1 


(3.127) 
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Для гладкотрубной поверхности регенератора, пренебрегая тер¬ 
мическим сопротивлением стенки, получаем коэффициент теплопе¬ 
редачи 

К = аг ° х , (3.128) 

а г + а х ’ 

где а г и а х — коэффициенты теплоотдачи соответственно по сторо¬ 
нам горячего и холодного теплоносителей. 

В случае турбулентного режима течения при продольной схеме 
движения отношения коэффициентов теплоотдачи для двух режимов 
работы регенератора (с учетом влияния Т на ^ и А) составляют 


= гО_\ 0 > & гТх\°> ш . 

а хк \с к ; 'Тхн' 

а г _ /С_\ 0,8/7^4 0,294 
о; Г и 'С’и'' ѴТги/ 


(3.129) 

(3.130) 


Если газ обтекает трубный пучок в поперечном направлении, то 

а г _ /_С\0,64 / ?^_ч0,385 
0! ги \С И ) \Т тк ) 

Отношение коэффициентов теплопередачи для двух режимов ра¬ 
боты регенератора можно получить при совместном анализе выра¬ 
жений (3.128)—(3.130) или (3.131). Для перекрестного тока отноше¬ 
ние коэффициентов 



К* 

К 


(ІГ^Г^+^г 1 


/С 40,16 


<Т ГИ Ч0,3851 

^ГИ + ^ХИ у У ( 

і 

хи 7 

|^г 


или приближенно 

К и = /^\ 0 - 68 /^ и \°- 08 /^\ 0 - 26 
К V О / V Г х / V Т г / 

Для продольного тока коэффициенты теплопередачи можно 
представить также приближенной зависимостью 


К* = /^,\°- 8 /^и\°- 06 /^и\ 0 - 16 
К \ О / V Т х / V Г г / 
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Если отношение коэффициентов теплопередачи ввести в уравне¬ 
ние (3.127), то для схемы противотока получим 

а для схемы перекрестного тока — 


/ О \°.32 

<т хи \ 0,08 


\°> 26 Ѵ>и' 

\С К ) * 

кт х ) * 

ѵГ г , 

/ ф 


В общем случае, когда расходы холодного и горячего теплоноси¬ 
телей отличаются значительно и на режимах частичной мощности 
это различие изменяется, удобнее использовать применительно к ре¬ 
генератору зависимость (3.122), т.е. 

_ і 


(-ЬгЦ 

Ч - №>,/ 
(. 1 ^-) В 


IV- 1 


^к,ф.(\ѵ,-іу ИѴ 

В ЗГТУ распространенным способом регулирования мощности 
является изменение массового расхода при сохранении характер¬ 
ных температур и отношений давлений в цикле неизменными. В 
этом случае между коэффициентами теплопередачи устанавливает¬ 
ся связь, определяемая только изменением расходов. Например, для 
параллельного тока 

в = ( 2. Г' 2 Й. 

\с н ; ]ѵ и — і 

При практических расчетах изменение степени регенерации для 
любого случая удобно вести с использованием уравнения (3.124), ко¬ 
торое для регенератора принимает вид 

]Ѵ Х Л/ .„ ѴѴ Х 1 -1 

+ 0,«5+— . 

Характер изменения а при переходе ГТУ с номинального на ре¬ 
жим холостого хода можно проиллюстрировать данными табл. 3.6. 


198 



Таблица 3.6. Изменение степени регенерации с одновальной ГТУ 
открытого цикла в зависимости от способа 
регулирования 


Режим 

Способ регулирования ГТУ 

Т = СОП8І 

п — СОП8І 

Номинальный 

0,3 

0,5 

0,7 

0,3 

0,5 

0,7 

Холостого хода: 







противоток 

0,357 

0,562 

0,749 

0,287 

0,488 

0,69 

перекрестный ток 

0,395 

0,595 

0,77 

0,28 

0,478 

0,682 


Относительные потери давления по каждому теплоносителю при 
фиксированной геометрии поверхности теплообмена зависят от рас¬ 
хода теплоносителя О, числа Не, давления и температуры теплоно¬ 
сителей. При переходе к новому режиму взаимосвязь относительных 
потерь давления определится выражением 




На рис. 3.29 приведена зависимость эффективности регенера¬ 
ции от нагрузки ІѴ е по результатам испытаний регенератора ГТУ 
ГТ-25-700. В связи с практически постоянным расходом теплоноси¬ 
телей через регенератор степень регенерации а — сопзі, а эффектив¬ 
ная степень регенерации а э понижается и при нагрузке около 11 МВт 
обращается в нуль. Это объясняется тем, что относительные потери 
давления снижаются незначительно, а располагаемый температур¬ 
ный напор уменьшается. В результате на режиме ІѴ е = 11 МВт 
экономия топлива от подогрева воздуха в регенераторе балансиру¬ 
ется понижением КПД вследствие затрат энергии на преодоление 
сопротивления регенератора. 

Регенератор с вращающейся матрицей с термодинамической 
точки зрения ничем не отличается от рекуперативного регенерато¬ 
ра, подробно рассмотренного выше. Некоторые особенности рабо¬ 
ты такого регенератора на режимах частичной мощности связаны 
с тем, что каждый режим работы может характеризоваться новы¬ 
ми значениями частоты вращения матрицы, утечек воздуха, потерь 
на трение. В целом работу регенератора следует оценивать по эф¬ 
фективной степени регенерации а э . В уравнении (3.118) величина 
АЬ включает в себя все потери энергии, в том числе и от утечек 
воздуха. 
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Рис. 3.29. Зависимость эффективности регенератора теплоты 
уходящих газов ГТУ ГТ-25-700 ЛМЗ от нагрузки (по резуль¬ 
татам испытаний): 

1 - относительные потери давления в матрице Др м ; 2 - относительные 
потери давления в регенераторе Др Е ; 3 - степень регенерации <т; 4 ~ эф¬ 
фективная степень регенерации сг э ; 5 - увеличение КПД Дт/ С вследствие 
регенеративного подогрева; 6 - снижение КПД Аг} е вследствие потерь да¬ 
вления в регенераторе; 7- область перерасхода топлива; 8- область эко¬ 
номии топлива 



Рис. 3.30. Изменение основных характеристик регенератора с вращающей¬ 
ся матрицей при изменении расхода воздуха на входе в компрессор ГТД 
(приведено в относительных единицах): 

1 - частота вращения п; 2 - утечки воздуха с переносом АС П \ 3 - утечки через уплот¬ 
нения ДС? У ; 4 ~ суммарные потери давления Др Е ; 5 - степень регенерации ог\ 6 - ко¬ 
эффициент теплоотдачи по стороне газа оѵ; 7- коэффициент теплоотдачи по стороне 
воздуха а в ; 8- температурный напор АТ 

Расчет изменения степени регенерации а удобнее проводить 
упрощенным методом на основе кривых е = /(1ЧТІІ), а потери да¬ 
вления, утечки воздуха, потери трения — определять по расчетным 
зависимостям для каждого режима. 

На рис. 3.30 показано изменение основных характеристик реге¬ 
нератора с вращающейся матрицей при изменении относительного 
расхода О в воздуха в системе двухвальной ГТУ со свободной силовой 
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турбиной. Изменение относительного расхода воздуха дано в преде¬ 
лах от О = 1 при номинальной мощности до О = 0,4 при режиме 
холостого хода. Частота вращения матрицы уменьшается при сни¬ 
жении нагрузки ГТУ. Возможен также способ регулирования ГТУ, 
при котором частота вращения матрицы независима от режима ра¬ 
боты и регулируется по отдельной программе. 

3.4. Эксергетический метод анализа 
теплообменных аппаратов 

В инженерной практике последнего времени, особенно в обла¬ 
сти проектирования теплообменных аппаратов химической и метал¬ 
лургической промышленности, все более широкое распространение 
находит эксергетический метод анализа. Рассмотрим вкратце неко¬ 
торые возможности этого метода. 

В теплообменном аппарате теплота от горячего (охлаждаемого) 
теплоносителя передается холодному (нагреваемому) или рассеива¬ 
ется в окружающую среду. Если получаемую холодным теплоно¬ 
сителем теплоту в дальнейшем используют в созидательных целях, 
важно знать качество этой теплоты. Характеристикой качества те¬ 
плоты является эксергия [2] 

э = ,-т„/|. 

Эксергия Э теплового потока д при температуре Т определяет¬ 
ся количеством работы, которое может быть получено в обратимом 
процессе переноса энтропии, характеризующей тепловой поток, на 
уровень температуры окружающей среды То [2]. Эксергия Э явля¬ 
ется мерой превращения теплоты в работу при данных температу¬ 
рах Т я То- Перенос теплоты в теплообменном аппарате приводит 
к убыванию эксергии охлаждаемого и возрастанию эксергии нагре¬ 
ваемого теплоносителей. Вследствие необратимых явлений, сопрово¬ 
ждающих теплопередачу, возрастание эксергии нагреваемого тепло¬ 
носителя оказывается меньше убывания эксергии охлаждаемого те¬ 
плоносителя даже при совершенной тепловой изоляции (ф г = С^х), в 
результате происходит потеря П эксергии системы “теплообменный 
аппарат” и соответствующее приращение энтропии А.5 системы 

п = Э г - Э х = Го I ^ - Го У ^ = Д5 е Г 0 . 
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Здесь индексы “г” и “х” относятся к горячему и холодному теплоно¬ 
сителям соответственно. 

Потери П эксергии в хорошо теплоизолированном теплообмен¬ 
ном аппарате являются следствием передачи теплоты при конечной 
разности температур (необходимое условие протекания теплообме¬ 
на), потерь давления теплоносителей в каналах теплообменника, а 
также обратного теплового потока вдоль поверхности теплообмена 
(теплопроводности) — от более нагретой ее части к холодной. Доми¬ 
нирующую роль играют первые два вида потерь. При определении 
суммарных потерь эксергии используют принцип аддитивности. 

Для выделения потерь эксергии при конечной разности темпера¬ 
тур рассмотрим идеализированный противоточный теплообменник, 
в котором потери давления теплоносителей отсутствуют. Если те¬ 
плоноситель — идеальный газ (йд = ТАЗ ), то 


П = Г 0 


0 Т (рг 


Т г2 

/ 

Тп 


АТ 

~Т 



— То 


тіг 1 Т т 2 , Т Х 2 
Иг 1п — + И4ІП — 

4 гі іхі 


(3.132) 


Здесь индексами “1” и “2” обозначены параметры теплоносителей 
на входе и выходе из теплообменного аппарата соответственно. 

Использование выражения эффективности е теплообменного ап¬ 
парата (3.24 ), а также уравнения теплового баланса позволяет пре¬ 
образовать уравнение (3.132): 


П = И г г Го 1п 



ѵиѴГхі 


ѵѵ 


(3.133) 


— Их 

где ІИ = —^ > 1. 

и г 

В предельном случае для теплообменного аппарата с бесконеч¬ 
ной площадью поверхности теплообмена 

Г х і 


п = и; Го іп 


■ ГІ 


1 + 


і(рі-і) 

И/ѴГхі ) 


IV 


(3.134) 


Уравнение (3.133) показывает, что на потери эксергии оказы¬ 
вают влияние отношения температур теплоносителей на входе в те¬ 
плообменник, отношения водяных эквивалентов и эффективность те¬ 
плообменника, что демонстрируется результатами расчета, предста¬ 
вленными в табл. 3.7. 
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Тгі _ 

Таблица 3. 7. Влияние ——, е и ]Ѵ на 
Тхі 


П 

т 0 \ѵ г 


Тѵ 

Тп 

П 

ПДТо^г) 

Тх 1 

То Ж- 

[П/(Т 0 1Уг)Г 



е = 0,75 

е = 0,95 

е = 0,75 

е = 0,95 


1,2 

0,00595 

0,00157 

3,78 

1,0 

1,001 

1,5 

0,030 

0,0077 

19,1 

4,9 


1,75 

0,0585 

0,015 

37,26 

9,55 


2,0 

0,0897 

0,0233 

57,13 

14,84 


1,2 

0,00914 

0,00652 

5,82 

4,153 

1,5 

1,5 

0,04697 

0,03178 

29,92 

20,24 


1,75 

0,0896 

0,060 

57 

40 


2,0 

0,138 

0,0915 

87,9 

58,3 


Примечание. Значение [П/(ТоѴК г )]* определено при \Ѵ = 1,001; Т г і/Т Г 2 = 1,2; 
е = 0,95. 


Очевидно, что для понижения потери эксергии целесообразно 
сближать входные температуры, использовать равные водяные экви¬ 
валенты теплоносителей и предельно увеличивать эффективность е 
теплообменного аппарата. 

Для выявления потери эксергии вследствие падения давления те¬ 
плоносителей рассмотрим процесс понижения давления как вторую 
стадию процесса в теплообменном аппарате, в котором на первой 
стадии произошел изобарический процесс подвода (отвода) тепло¬ 
ты, а на второй стадии происходит дросселирование теплоизолиро¬ 
ванного потока теплоносителя на Ар в диапазоне значений от р до 
р — Ар. При этом всегда происходит возрастание энтропии 

Аз р = О К 1п р ^ Ар = -Я\п (і - ^р)С. (3.135) 


Таким образом, абсолютные потери эксергии в теплообменном 
аппарате за счет конечной разности температур и потерь давления 
можно представить зависимостью 


П = Го|(? г « 


рг 


1п^ - — 1п(1 - Ар т ) 

^гі с рт 


+ О х С 


х с рх 


1п 


Тх2 

Т х 1 


+ 

с рх 


1п(1 - Др х ) 


} 


(3.136) 
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Задачу проектирования теплообменного аппарата можно свести 
к поиску конструктивных и режимных параметров, отвечающих ми¬ 
нимальным потерям эксергии или другим требованиям при задан¬ 
ных потерях эксергии. 

Возможные шаги по оптимизации теплообменника рассмотрим 
на примере оптимизации гладкотрубного противоточного теплооб¬ 
менника при равных водяных эквивалентах теплоносителей [26]. Ис¬ 
пользование связи между эффективностью и характерными темпера¬ 
турами теплоносителей позволяет преобразовать уравнение 
(3.136) к следующему виду: 

тт п т \ і і (л \-^гі ~ -^хі 

П = Ос р То< 1п — 1 - (1 - е )——— + 


, Тх 1 ( \Тг1 Тх\ 

+ ІП— 1 + (1 — е) —- - 

^гі -*х1 


-(—) 1п(1 - Ар г ) - (—) 1п (1 — Ар х ). (3.137) 

\Ср/т \Ср/х 

К 

В характерном случае, когда 1 — е С 1; Ар < 1; — = ісіет, 

Ср 

уравнение (3.137) можно заменить приближенным выражением 

П = ѵт [(1 - + -(Ар, + Др х )1 . (3.138) 


"Г Т Т \Т х і с р ' " 

Если термическое сопротивление стенки трубы пренебрежимо 
мало (толщина стенки стремится к нулю), уравнение (3.138) сво¬ 


дится к виду 


п=и/г »[кк + кк + ^ +А ^. • 


(3.139) 


Ггі — Тхі ЛТГГ , ТТ ■хтгртт 

где т = — . . ..— ; N11) г = ——; N1 ІІ Х = ——. 

ѴТ г1 Т х і \Ѵ 11 

Подстановкой соотношения МТИ* = 4— Зі } - при использовании 

уравнения потерь давления уравнение (3.139) преобразуется к виду 


п=ит„ + 

ѵ 34 ' V 34 - Ср 


(ж Ле " + І ЛС “) ’ (3140) 
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где Я г(х) — геометрический диаметр трубы или эквивалентный диа¬ 
метр межтрубного пространства; / г ( х ) — фактор трения для канала 

рс 

горячего (холодного) теплоносителя; О * = —— — безразмерная мас- 

\[РѴ 

совая скорость теплоносителя. 

Уравнение ( 3.140) может быть представлено и в другой, удобной 
для анализа, форме: 


П = \ѴТ 0 


Р'ьгЗігСт 


+ 


*г 




*Х 



(/.г» а 3 „ + /„р„а г „) , 


(3.141) 


л р лг- 4X1 
где г* = —у/2рр = 

Сг 


Я С* 


безразмерная поверхность теплообме¬ 


на. 


Для трубного пучка коридорной компоновки с нулевой толщиной 
стенки трубы 

р _г 1 

Т*х — 


С*Х 4-2 


* х -Г -1 

7Г 


с* х = а 




1 


*г 'І 


^хРх ^2 __ ^ 
7Г 


Яе х = Яе г —, 

Рх 

что позволяет придать уравнениям (3.140) и (3.141) новый вид: 



“ 


Т 2 К Ь * „ 

П = ]ѴТ 0 

г Л + 4 С* Т В 

4_ С Р Я г 


. Яг ] 

П = ІРГо 

;^Д-л + ^ЛгС^в 

Ср 


(3.142) 

(3.143) 


где Л — 


і + і(І«’-і); В = Л+/х ™-^. 

8і г 8і х ' ч7Г РхРх ^^ 


Рассмотрим три варианта оптимизации, исходной предпосылкой 
которых являются т = ісіет, О — і(1ет, Ке — і(1ет: 
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определение ( — ) из условия П т і п при С* = ісіет; 

определение (?* 0 рі из условия П т і п при Р* = і(іет; 
определение из условия П = ісіет при О* = ісіет. 

Определение оптимальной относительной длины канала. 
Исходные условия оптимизации (Не, С*) позволяют найти 8і, / и 
площадь фронтального сечения теплообменника. Далее отыскивает¬ 
ся оптимальная длина канала, при которой достигается минималь¬ 
ная потеря эксергии. Для этого на экстремум исследуется уравнение 
потерь эксергии (3.142): 


\ 


ап 

д 

ГМ 

"•(*) 

\п г / 


т 2 , Д 2 / I \ 

- Г Л+-С', Г 4(—) 


= 0, 


что дает 


/ \ 


0,5 


(-) =- 


. -В. 

\Ср ) 


1 

С* г 


(3.144) 


При этом минимальные потери эксергии будут 

Д\0,5 


П тіп = 2Ос р Т 0 т(аВ^) О 


*г • 


(3.145) 


Пример оптимизации. Исходные данные: 
5і г = 5і х = 0,0048; / г = / х = 0,017 (Ке г = Ке х = 10 3 ); 

— = 0,287; г = 0,376; С, г = 0,04; ^ = 0,58; 


РхРх 


О — 0,005 м; і — 1,2. 
Определяются: 


1 -і 2 -і 

А — _ і Ж _ 

5і г Зі х 


1 + ^=3*2; 


В — /г + / х 


1 


0,0048 0,0048 

РгРг 


7Г 


РхРх 


0 58 

= 0,017 + 0,017^^ = 0,034; 


206 




\~ в 
\ с р 



0,376 / 382 \ 0,5 1 

4 Ѵ0.287- 0,034/ Щ ~ 4 ° 5 ’ 



0,5 

I С* г = 2-0,376(382-0,034)°- 5 -0,04 = 0,058; 


(іті)- 1 = 




_КТЦ_ _4№_ 

1 + гті 1 + 4,868 


1 0,834 _ 1 

4-465-0,0048 + 4-465-0,0048 “ 4,868’ 


Для объяснения полученных результатов по уравнению (3.142) определим 

значение ——— для — = 430 и — = 500. Учтем, что переход на новое зна- 
исріо и т и т 

Ь 

чение — повлечет за собой не только изменение потери эксергии, но и изме¬ 


нение площади поверхности теплообмена пропорционально —, так как Р = 


Л 

О* г 


Ѵ-* / . л с 1 Л 1 

— 4 —— (рр) г ’ — = СОП8І — . Результаты расчетов представлены на рис. 3.31. 

ІУг г 


Оптимальной длине канала — = 465 соответствует оптимальная эффек- 

Р'г 

тивность теплообменника е = 0,83. В пределах исследованного диапазона от 

Ь I 

— = 430 до — = 500 происходит увеличение площади поверхности теплооб- 

мена на 16,3 %, что приводит к возрастанию эффективности е теплообменника 
только на 2,7 %. 



Рис. 3.31. Результаты оптимизационных 
расчетов противоточного теплообменника: 

1 - П/(Сс р То)] 2-е 
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Определение оптимального безразмерного расхода через те¬ 
плообменник. На экстремум исследуется уравнение потери эксер- 
гии (3.143): 


дП 

дСты 


д 


дО 


*г 


(Т 7 ^ А + 7 Гп0 « в ) 

\ Ср / 


= 0 при -Р* г = і<1ет, 


что приводит к следующему значению оптимального безразмерного 
расхода теплоносителя: 


/ 


(С>г)орІ — 


т 2 А 


\ 


0,25 


V 


з рі-в 


(3.146) 


Минимальное значение потери эксергии при полученном значе¬ 
нии оптимального безразмерного расхода определяется выражением 

т 1 ’ 5 / В ч 0,25 „ „ 

Пщ іп = ИТо1,755—(Пг(— В) Л°> 75 . (3.147) 

Ріі Кс Р 1 

Определение (С* г ) ор і при Р* = Мет означает определение опти¬ 
мального фронтового сечения, а следовательно, и оптимальной дли¬ 
ны канала ( Р = к ѵ ЬРф). Полученное таким образом значение Ь/Б 
при известных значениях 81 и / позволяет определить соответствую¬ 
щую условиям оптимума эффективность е теплообменного аппарата. 

Определение минимальной площади поверхности теплооб¬ 
мена при заданном значении потери эксергии. Для анализа те¬ 
плообменного аппарата привлекается уравнение потери эксергии 
(3.142), которое преобразуется к виду 


П = ]ѴТ 0 


т 2 А К Ь ( 4І \2 

4 А + с/длад) В 

Рт 


с последующим его решением относительно безразмерной поверхно¬ 
сти теплообмена 


Р* = 16 


К \°> 5 / Р \ 2 / 4 П Ь 

7 Р В ) \гГ т ) 



(3.148) 
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Исследование уравнения (3.148) на экстремум при ——— = і(1ет 

ѵѵ То 

дР* д г/І\ 2 /4П I о Л -0,5 1 

д (± \ ~ ~д(ІЛ ^ ~ т А ) 1 

V Р р / V Лр / 


позволяет определить оптимальную относительную длину канала 
при заданном фиксированном значении потери эксергии П 



орі 


т 2 А 

зп 


\ѴТ 0 


(3.149) 


и минимальное значение безразмерной поверхности теплообмена 


(3.150) 


Затем вычисляются С* и реи определяются геометрические раз¬ 
меры теплообменника. Заключительным этапом анализа является 
определение ЫТИ и е. 

Рассмотренные методы оптимизации дают возможность ограни¬ 
чить область поиска проектного решения. Однако в общем случае 
при неравных значениях водяных эквивалентов, иных типах поверх¬ 
ности теплообмена и других изменениях входных данных получить 
столь простые зависимости не представляется возможным. Поэто¬ 
му главным инструментом эксергетической оптимизации теплооб¬ 
менного аппарата является анализ с помощью основополагающего 
уравнения (3.136), которое позволяет не только выявить условия до¬ 
стижения оптимума тех или иных параметров теплообменника, но и 
проследить влияние различных конструктивных и режимных факто¬ 
ров на величину оптимума, определить составляющие потерь эксер¬ 
гии и основные факторы, приводящие к их снижению. В конечном 
итоге на основе технико-экономического анализа сопоставляется эф¬ 
фект от понижения потерь эксергии с дополнительными затратами 
на его реализацию. 
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Глава 4 

ПРОЕКТИРОВАНИЕ ТЕПЛООБМЕННЫХ 
АППАРАТОВ 


4.1. Согласование параметров теплообменного аппарата 
с параметрами теплосиловой установки 


4.1.1. Выбор оптимальной степени регенерации 


В п. 3.1.4 был рассмотрен общий подход к определению пара¬ 
метров теплообменного аппарата с заданной площадью поверхности 
теплообмена при условии минимального значения мощности, необ¬ 
ходимой для циркуляции теплоносителя. Зависимость циркуляцион¬ 
ной мощности от характерной скорости представлена уравнениями 
(3.50) и (3.51). При анализе регенератора теплоты уходящих газов 
ГТУ можно воспользоваться этими уравнениями, но удобнее рас¬ 
смотреть влияние параметров регенератора на эффективность ГТУ 
косвенно, через потери давления в регенераторе, для чего надо знать 
соотношение скоростей теплоносителей и соотношение потерь давле¬ 
ния. 

Коэффициент теплопередачи регенератора связан с удельной по¬ 
верхностью теплообмена и степенью регенерации зависимостью 
(3.125). При ТЙ = 1 


к = — - « ага * 

Г уа ф 1 (т от 4“ о^ 


Для гладкотрубной матрицы коридорной компоновки при пе¬ 
рекрестной схеме движения теплоносителей соотношение скоростей 
(с учетом зависимости коэффициента теплоотдачи от скорости (см. 
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(3.29)) будет 


или 


Сг = 


Су = 



0,6 

Сх 


&С°’ 6 - * 


0,8 

Сг 


1,25 


1,67 


Ас ?' 8 - * 

В дальнейшем для определения потерь давления в матрице ис¬ 
пользуются уравнения типа (2.67), (2.70) и определяются суммар¬ 
ные относительные потери давления как функции одной из скоро¬ 
стей теплоносителей. Полученная зависимость представляет собой 
энергетическую характеристику гладкотрубного регенератора (для 
упрощения этой зависимости в нее не включены потери давления от 
неизотермичности): 


+ 


(« 


Ь_ 

'А* 


вх + бгр , + Чвых 


/ с т р т А' 

)“°’ 26 - Рт с 2 + 
2 КТ т г 


\ ц т 


\ Рх 

и ■?/ \ 

КДгІ 

* 2КТ Х 

Ар т с° т ’ 6 -к) 

.1 


1 3,34 


где ЛиЛ в — наружный и внутренний диаметры трубы соответствен¬ 
но; длина Ь труб и число т рядов труб поперек потока для матрицы 
заданного объема V определяются из уравнений расхода 

Т V Рх с х Ѵрг с г 

Ь — ^ Ѵф-Х] т — 1?ф.Г- 

При использовании оребренной поверхности в связи с необходи¬ 
мостью учета ее эффективности процедура несколько усложняется. 

Обратимся к конкретному примеру проектирования регенерато¬ 
ра транспортного ГТД [23]. 

Пример. Основные исходные данные: 

расход воздуха С в = 2,18 кг/с; 

расход продуктов сгорания углеводородного топлива С г = 2,21 кг/с; 

давление и температура воздуха перед регенератором р в = 5,48-10 5 Па, 
Т в = 518 К; 

давление и температура продуктов сгорания перед регенератором р г = 
= 1,068-10* Па, Т г = 955 К; 

степень регенерации <т = 0,79; 

заданный объем матрицы по условиям компоновки на двигателе 
Ѵ = 0,13 м 3 . 
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Для горячего тракта принята поверхность теплообмена ГлР-12, а по хо¬ 
лодной стороне, с меньшим гидравлическим диаметром и меньшей высотой гоф¬ 
ра, — поверхность 101. Все данные для этих поверхностей сведены в табл. 2.7 и 
2.8. Теплообменник перекрестного тока — одноходовой по горячему теплоноси¬ 
телю и двухходовой по воздуху. 

Процедура построения энергетической характеристики регенератора имеет 
следующую последовательность. 

1. По уравнению (1.6) определяют коэффициент компактности матрицы, 
составленной из выбранных поверхностей, толщина разделительных пластин 
принята 6 = 0,000152 м. Коэффициент компактности отнесен к поверхности 
холодного тракта теплообменника: 


ку — 


Ра а _ 2359-5,08-КГ 3 4 5 6 7 

а + 6 4- 26 ~~ (5,08 + 6,35 + 2-0,152)-10- 3 


1021м" 1 . 


2. По уравнению (4.1) определяют требуемое значение коэффициента те¬ 
плопередачи (для соотношения водяных эквивалентов УѴ — 0,966 поправочный 
коэффициент на температурный напор для принятой схемы течения теплоноси¬ 
телей ф — 0,75) (см. рис. 3.3): 


К = 


с рх 




к ѵ Ѵф{\Ѵ -I) 1 — \У<г 


2,18-1072 


1п ■ 


1 - 0,79 


1021-0,13-0,75-(0,996 - 1) 1 - 0,996-0,79 


8,31 


Вт 

м 2 -К 


3. По известной степени регенерации и отношению водяных эквивалентов 
теплоносителей определяют температуры горячего и холодного теплоносителей, 
из совместного рассмотрения уравнений энергии и степени регенерации нахо¬ 
дят температуры теплоносителей за регенератором, затем средние температуры 
горячего и холодного теплоносителей. 

4. Предположительно назначают относительные потери давления теплоно¬ 
сителей в пределах нескольких процентов и определяют средние давления горя¬ 
чего и холодного теплоносителей, а затем плотность теплоносителей (при необ¬ 
ходимости они могут быть в дальнейшем скорректированы). 

5. По средним температурам и давлениям определяют теплофизические па¬ 
раметры теплоносителей Л, /і, Рг. 

6. По произвольно назначенной скорости одного из теплоносителей рассчи¬ 
тывают числа Не и N4, а, гу ор і, а затем из выражения (2.23) для коэффициента 
теплопередачи поверхности с двусторонним оребрением находят а второго те¬ 
плоносителя. Сложность заключается в том, что из этого уравнения можно опре¬ 
делить лишь комплекс аг ] 0р . Поэтому целесообразно предварительно построить 
функциональную зависимость аг] ор = /(а), пример которой приведен на рис. 4.1, 
позволяющую определить требуемое значение а второго теплоносителя. 

7. По значению а вычисляют число N4, а затем из критериального уравне¬ 
ния N4 = АКе т Рг 1/ ^ 3 определяют число Не и скорость, удовлетворяющую этому 
значению Ее. 
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50 75 50 100 150 а,Вт/м г -К 

Рис. 4.1. Вспомогательный график 
для определения а 

8. По известным значениям Не определяют Ей , по уравнению расхода для 
заданного объема матрицы находят длины хода теплоносителей, а затем сопро¬ 
тивление матрицы по горячему и холодному теплоносителям. 

9. Варьирование исходной скоростью (см. п. 6) позволяет последовательно 
построить всю энергетическую характеристику теплообменника. 

В табл. 4.1 приведены основные результаты расчета для одной точки ха¬ 
рактеристики при выбранной исходной скорости холодного теплоносителя с = 
= 12 м/с, а на рис. 4.2, а показаны энергетические характеристики регенератора 
при варьировании степени регенерации и неизменном объеме теплообменника. 
Каждому значению степени регенерации отвечает определенное значение мини¬ 
мального суммарного относительного сопротивления Аматрицы теплообмен¬ 
ника. 

Таблица 4-1- Результаты расчета регенератора 


Канал тепло¬ 
обменника 

с, 

м/с 

Ее 

ІѴи 

Л, 

Вт 

м 2 К 

*7о Р 

0іТ} О р ) 

Вт 

м 2 -К 

Р<р) 

м 2 

и 

м 

Ей 

Арт> 

Па 

Ар у , 

Па 

ДРм> 

Па 

ЛрЕ, 

Па 

Холодный 

12 

1460 

15,58 

558,4 

0,59 

329 

0,413 

0,369 

3,9 

18846 

385 

396 

19627 

Горячий 

24,7 

388 

4,32 

140,9 

0,81 

114 

0,353 

0,315 

2,19 

3055 

-36 

238 

3257 


На рис. 4.2, б показана зависимость минимального сопротивления матрицы 
заданного объема от степени регенерации. Подобные данные позволяют рас¬ 
считать экономичность регенеративного ГТД при заданных объемах матрицы в 
широком диапазоне изменения степени регенерации. 

Насколько известно, впервые такую постановку задачи проекти¬ 
рования предложил В.В. Уваров. На рис. 4.3 показаны результаты 
расчета КПД регенеративной ГТУ при разных значениях удельной 
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д — АП МІП 

*Рі 

0,10 

0,08 

0,06 

0,04 

0,02 

О 

Рис. 4.2. Расчетные характеристики регенератора с ма¬ 
трицей объемом V = 0,13 м 3 : 

о - энергетические характеристики регенератора; б - зависимость 
минимального суммарного относительного сопротивления матри¬ 
цы от степени регенерации <т; 1 - <т = 0,77; 2 - <т = 0, 78; 3 - 
а = 0, 782; 4 - <т = 0, 79 



а 5 


Че 



Рис. 4.3. Определение оптимальной 
степени регенерации а ГТУ при г = 
= 3,5, і ) х = 0,85, і?х = 0,87: 

1 - Гун = 30м 2 *с/кг; 2 - Г уа = 60м 2 -с/кг; 
3- Гуд = 120м 2 -с/кг; 4 ~ кривая максиму¬ 
мов КПД ГТУ; 5 - КПД ГТУ при идеальном 
регенераторе 


поверхности регенератора (при заданной компактности поверхности 
теплообмена и известном расходе теплоностителей это равносильно 
известному объему матрицы теплообменника). Для каждого значе¬ 
ния удельной поверхности достигается определенное значение мак¬ 
симума КПД, чему соответствует вполне определенное значение сте- 
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пени регенерации а: при уменьшении степени регенерации КПД по¬ 
нижается вследствие уменьшения степени утилизации теплоты вы¬ 
хлопных газов, а при увеличении а КПД понижается вследствие 
чрезмерного увеличения суммарного сопротивления теплообменного 
аппарата с неизменным значением удельной поверхности теплообме- 
на і^уд. Степень регенерации сг опх , при которой достигается макси¬ 
мальная эффективность ГТУ при = соп8І , называется оптималь¬ 
ной. 

Для регенератора с вращающейся матрицей заданного объема 
(см. рис. 3.25) оптимальные степень регенерации и частота враще¬ 
ния матрицы также соответствуют условию достижения максималь¬ 
ного КПД ГТД. 


4.1.2. Оптимальное распределение 
суммарной площади поверхности теплообмена 
между теплообменными аппаратами 
ГТУ замкнутого цикла 

Обратимся к примеру ЗГТУ с регенератором и промежуточным 
и концевым охладителями, являющейся наиболее представительной. 
ЗГТУ без промежуточного охлаждения является частным случаем 
предыдущей схемы. Традиционный подход к определению пара¬ 
метров теплообменных аппаратов ЗГТУ базируется на назначении 
степени регенерации (обычно о > 0,9, но часто превышает 0,95) 
и температуры за концевым (КО) и промежуточным (ПО) охлади¬ 
телями на входе в компрессоры. В качестве констант при расчете 
экономичности цикла ЗГТУ вводят относительные потери давления 
в теплообменниках, а определению подлежат площади поверхностей 
теплообмена каждого из теплообменников. Принимая во внимание, 
что в удельной массе ЗГТУ около 75 % составляет масса теплооб¬ 
менных аппаратов, а в стоимости атомной ЗГТУ, включая реактор, 
на их долю приходится около 30 %, выбор проектных параметров 
теплообменников становится одной из важнейших задач проектиро¬ 
вания ЗГТУ. Обратим внимание на то, что температурный напор в 
регенераторе является внутренним параметром цикла ЗГТУ, а тем¬ 
пературные напоры на охладителях зависят от параметров цикла и 
температурного потенциала охлаждающего теплоносителя. Кроме 
того, на размеры поверхностей теплообмена влияют степень охла¬ 
ждения и регенерации, потери давления в теплообменных аппара¬ 
тах, а температуры за охладителями и степень регенерации влияют 
на эффективность газотурбинной установки. 
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Сформулируем проблему следующим образом. Заданы: темпе¬ 
ратура на входе в турбину и температура охлаждающей среды в 
охладителях, а также суммарная удельная площадь поверхностей 
теплообмена всех теплообменных аппаратов. Требуется определить 
такие параметры теплообменных аппаратов (потери давления, пло¬ 
щадь поверхности теплообмена и др.), при которых реализуется мак¬ 
симальный КПД ЗГТУ. 

Для цикла с промежуточным охлаждением, если температуры за 
охладителями принять одинаковыми и равными Т\ при с р = сопзі 
(рабочее тело — гелий), КПД равен 



к—1 /с—1 

где 7з — температура перед турбиной; Х т — 7Г Т к ; Х к \ — 7г к1 * ; 
/с—1 

Х *2 = 7Г к2 К ; ТГт = 7Г К 17Г К2 (1 - Др к . 0 - Др п . 0 - Др р . х - Др р . г - Ар т ] 
7Гк = 7Гкі7Гк2і тгкі, 7г к 2 — степень повышения давления в первом и 
втором каскадах компрессора; Др ко , Др п 0 , Др рх , Др рг , Др т — от¬ 
носительные потери давления гелия в КО, ПО, в холодном и горячем 
трактах регенератора, в системе газоходов и реакторе. 

Рассмотрим основные аналитические связи. При их анализе 
удобнее воспользоваться удельными площадями поверхностей тепло¬ 
обмена регенератора У р , концевого охладителя Р ко и промежуточно¬ 
го охладителя Р по . Для гладкотрубного регенератора противоточ¬ 
ной схемы можно записать следующую систему уравнений: 


Р Ѵ К Ѵ 


■О***)’ 


(4.3) 


где К ѵ = 


в с 0 ' 8 в с 0,8 

_ Мрг с рг А^рх^оср 


Я г -I- Я 5 

А^рг^рг Ррх с хр 


Д ?рЕ = Др х + Др г = ({ + 


+ 


^ + *ъТр ■ 


РрруС т \ сі 
/2 КТ т 


(4.4) 
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Рх ^ф.х 

С Х 5 

Рт Ѵф-т 


(4.5) 


г Д е ^ — суммарный коэффициент местных потерь давления; й э — 
эквивалентный диаметр межтрубного канала. 

Таким образом, а = /(_Р р , Др рЕ ). 

Если известна температура гелия Ту на входе в КО, температу¬ 
ра охлаждающей воды Т 0 и отношение водяных эквивалентов ѴЕ ко , 
используя уравнение (3.121), формулу для расчета температуры за 
теплообменником можно представить в следующем виде: 


Тп = 


Г у (1-Ж к , 0 )-Г 0 (1-е 6 і) 
е 6 і - ІЁк.о 


(4.6) 


Аналогичное выражение получается и для температуры Т \2 за 
ПО, если известна температура Т 21 на входе в теплообменник: 


^ _ Г 21 (1-Ж п . 0 )-Го(1-е 6 2) 

Ті2 - ; 


(4,7) 


соответственно относительные потери определятся зависимостями 

^к.оРк.о с к.о к 


Д Рк.о + & 
д Рп.о = (^ + ^ 


■тр 4 

Рп.оРп.о с п.о 


\ С К.О , 

/к.о 2ЯТ К ' 0 ’ 

\ С 2 

\ с п.о 

/п.о2ДГ п .о 5 


(4.8) 

(4.9) 


где Ь , = (1 - И'. о), /С,. 0 = г, м Д.о4:!, 1,2 = Рп.о — (1 - 

Ср Ср 

— П^п.о)) А„. 0 = Ра2/^п.о с п’.0’ 

Таким образом, 

Яі = /(Яс.о, Ар к 0 ; ѴЕк.о), 

Яг — /(Е„.о, Арп.о, ІКп.о). 


Обратим внимание на уравнения (4.6) и (4.7). Оба уравне¬ 
ния определяют температуру за теплообменниками, но по исходному 
условию эти температуры равны (или могут быть заданы их соотно¬ 
шения). Очевидно, что это условие может быть реализовано только 
при вполне определенных соотношениях площадей поверхностей те¬ 
плообмена .Р к .о и Е’п.о и коэффициентов теплопередачи. Входящие в 
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уравнения температуры Т у и Т 21 зависят от степени регенерации, 
температуры перед турбиной, степени повышения давления в ком¬ 
прессорах, а также от относительных потерь давления по тракту 
ЗГТУ. 

Совместный анализ уравнений (4.1)-(4.9) и присоединенных к 
ним уравнений связи термодинамических параметров ЗГТУ позво¬ 
ляет представить КПД ЗГТУ в виде функциональной зависимости 
от определяющих параметров: 

Ре = Ф( 7Г к> 7Гкъ Те , -Гр, Ар%, Т 3 , То, Ж п .о, И^к.о); 

Те = -Гр + Г к .о + -Гп.о, 


при этом Те;, Тз, Т 0 , ѴГп.о, И^к.о — заданные величины. 

Для достижения условий оптимального соотноношения параме¬ 
тров достаточно совместного решения системы четырех уравнений 


% _ 0 . 

дтѵ к ’ <9тг к1 


0; 


дѴе 

дАр Е 


= 0 ; 



Однако из-за сложных функциональных связей получить реше¬ 
ние в аналитической форме не представляется возможным, а глав¬ 
ное, и не нужно. Важнее определить действие этих параметров в 
пределах максимума КПД. Поэтому расчетную программу целе¬ 
сообразно ориентировать на использование ЭВМ, а алгоритм про¬ 
граммы строить на использовании исходных уравнений (4.1)—(4.9) 
и присоединенных уравнений связи термодинамических параметров 
цикла ЗГТУ. 

В качестве целесообразного варианта при проведении инженер¬ 
ных расчетов, можно использовать следующую расчетную процеду¬ 
ру- 

1. Назначение Тз, Т 0 , Те, Дре- 

2. Введение ТГ П . 0 , ТГ К . 0 ; Др п о + Др к . 0 ; ^°, 

ДРк.о Я-КІ 

3. Определение значения 7Г К и оптимального распределения сум¬ 
марной площади поверхности теплообмена между всеми теплооб¬ 
менными аппаратами, отвечающими условию максимума КПД для 

7Гк 

введенных параметров. Варьирование соотношением-позволяет 

ТГкІ 

определить частный оптимум параметров в этих условиях. 

4. Повторение пп. 2-3 при новом соотношении между Др п о и 
Ар ко в пределах Др п о + Ар к о = сопзі позволяет получить сводные 


218 



Рис. 4.4. Влияние распределения 
относительных потерь давления 
между концевым и промежуточ¬ 
ным охладителями на КПД ЗГТУ 
при Др Е = 0,07, Ре = сопві: 
і - ДРк.о + д Рп.о = о.оі; г - Др к . 0 + 

+ Др п .о = 0,015; 3 - Ар ко + Ар п о = 

= 0,025; 4 - Ар к о + Др п . 0 = 0,035; 

5 - Ар к о + Др п 0 = 0, 05; 6 - кривая 
максимумов КПД ЗГТУ 

результаты в виде зависимости КПД ЗГТУ от отношения потерь 
давления в охладителях и выявить локальный оптимум КПД. 

5. Повторение пп. 2-5 при новом значении Лр по + Лр ко = сопзі 
приводит к результатам, представленным на рис. 4.4. 

Кривая 6 , проходящая через точки локальных максимумов, так¬ 
же имеет максимум. Этот максимум КПД отвечает условию = 
- СОП8І, А ре = сопзі . 

6. Повторение пп. 2-5 при = сопзі и Др Е = ѵаг позволяет 
определить локальные максимумы КПД (получить результаты, по¬ 
добные приведенным на рис. 4.4). Затем по точкам локальных макси¬ 
мумов строят результирующую зависимость КПД, объединяющую 
эти максимумы. На рис. 4.5 это точки 1, 2, 3, 4, 3, 6. Кривая 7, 
проходящая через эти точки, также имеет максимум. Это абсо¬ 
лютный максимум КПД при заданном значении суммарной удельной 


7е 

0,355 
0,350 
0,345 
0,340 

О 0,01 0,02 0,03 0,04 &р к 0 





в 



6 

(V 


і. 

3, 

я 

V 



2 / 












Рис. 4.5. Влияние изменения суммарных 
относительных потерь давления в тепло¬ 
обменных аппаратах Др Е на КПД ЗГТУ 
при Гб = сопві: 

1 — — 0, 04; 2 — Ар^ — 0 } Об; 3 — Ар^ ~ 0 } 07; 

^ — Ар^ = 0, 08; 5 — Ар^ — 0 } 09; Ѳ А— 0, 11; 
7- кривая максимумов КПД ЗГТУ 
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площади поверхностей всех теплообменных аппаратов. Он отвеча¬ 
ет условиям оптимального распределения всех параметров цикла и 
теплообменных аппаратов. 

После рассмотрения полученных результатов можно сделать 
важное заключение: при заданном значении суммарной удельной 
площади поверхностей всех теплообменных аппаратов существует 
не только оптимальное распределение всех параметров, но и опти¬ 
мальное значение суммарных относительных потерь давления в те¬ 
плообменных аппаратах для каждого значения суммарной площа¬ 
ди поверхностей. Это объясняется тем, что при увеличении потерь 
давления и фиксированной поверхности теплообмена возрастает эф¬ 
фективность теплообменных аппаратов, ведущая к росту КПД, но 
одновременно повышение сопротивления газодинамического тракта 
ЗГТУ ведет к его понижению. При > ДРЕопт превалирует по¬ 
следнее. 

4.2. Выбор поверхности теплообменного аппарата 

При выборе поверхности теплообмена (типа, конструкции, гео¬ 
метрических размеров исходного элемента поверхности) принимают 
во внимание следующие основные факторы: 

1) степень эффективности теплогидравлических характерис¬ 
тик; 

2) теплофизические характеристики теплоносителей; 

3) прочностные характеристики, зависящие от уровня давлений 
теплоносителей и рабочих температур; 

4) необходимость компенсации и возможный способ компенсации 
тепловых расширений элементов конструкции; 

5) взрыво- и пожаробезопасность теплообменного аппарата; 

6) общую компоновку теплообменного аппарата, схему движения 
теплоносителей, конструкцию коллекторов и присоединительных па¬ 
трубков, компактность поверхности теплообмена; 

7) загрязнение поверхности теплообмена при эксплуатации, вли¬ 
яние загрязнения на изменение теплогидравлических характеристик, 
возможность очистки поверхности и восстановления утраченных ха¬ 
рактеристик; 

8) технологичность поверхности теплообмена, возможность из¬ 
готовления (или поставки готового изделия); 

9) стоимость изготовления и эксплуатации теплообменника; 
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10) надежность, ремонтопригодность и ресурс работы теплооб¬ 
менного аппарата. 

Во многих случаях выбор типа поверхности теплообмена может 
диктоваться условиями работы. Например, для работы в условиях 
высоких давлений теплоносителей выбирают трубные поверхности с 
цилиндрическими трубами; при работе на загрязненных теплоноси¬ 
телях оребренные поверхности не желательны из-за их более интен¬ 
сивного загрязнения и трудностей очистки, по этим же соображени¬ 
ям не желательны поверхности с малым гидравлическим диаметром 
и т.д. 

Если такие специфические ограничения не возникают, то вы¬ 
бор поверхности теплообмена начинается с анализа теплогидравли¬ 
ческих характеристик. На основе такого анализа выявляется ряд 
наиболее эффективных поверхностей теплообмена, а затем поверх¬ 
ность, отвечающая всем остальным требованиям. Удовлетворить 
всем требованиям одновременно обычно не представляется возмож¬ 
ным. Поэтому окончательный выбор осуществляют на основе ра¬ 
зумного компромисса. 

Выбор поверхности теплообмена по теплогидравлическим 
характеристикам производят на основе их сопоставительного ана¬ 
лиза. Одним из наиболее простых является сопоставление поверхно¬ 
стей теплообмена по отношению тепловой нагрузки к затрате цирку¬ 
ляционной мощности [18], используемое в зарубежной практике. Те¬ 
пловая характеристика поверхности теплообмена может быть пред¬ 
ставлена в виде зависимости коэффициента теплоотдачи от фактора 
Кольборна при Ке = ісіет, а именно 


а = 1 


Ке //Ср 

іГр 


(4.10) 


а фактор Кольборна ^ для поверхности теплообмена является функ¬ 
цией числа Ке. Последняя, следовательно, пропорциональна фактору 
Кольборна при заданном тепловом потоке и неизменном температур¬ 
ном напоре между теплоносителем и поверхностью теплообмена. 

/хс р 

В выражении (4.10) комплекс —ттг отражает теплофизические 


Рг 


свойства теплоносителя, а комплекс — является характеристикой 
поверхности теплообмена. 


2/3 

Ке 
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Мощность, необходимую для циркуляции теплоносителя с мас¬ 
совым расходом О, можно представить зависимостью 




Ке 3 /і 3 

Тѵ’ 


(4.11) 


где / = Еи / — - фактор трения (по Фаннингу); Еи / — число Эй- 

2<о 

лера, отнесенное к характерной длине /о канала поверхности тепло¬ 
обмена; (і э — гидравлический диаметр канала. 

Для каждой поверхности теплообмена фактор трения является 

, ч а 3 

функцией числа Ке. В выражении (4.11) комплекс —^ отражает 

2 Р 

Ке 3 

теплофизические свойства теплоносителя, а комплекс т—гг- карак¬ 
ов 

теризует поверхность теплообмена. С использованием выражений 
(4.10) и (4.11) можно провести сопоставление двух любых поверхно¬ 
стей теплообмена. 

Для большего удобства вводят отношение фактора Кольборна к 
фактору трения как комплексную характеристику поверхности те¬ 
плообмена 

] Рг 2/3 Р /Ке 2 _ Рг 2/3 Р О 2 . 

/ “ №, сР, а 2с р р 2 ^Р 2 1 ' ’ 


и сопоставление поверхностей проводят по этому параметру. Луч¬ 
шей считается поверхность с максимальным значением параметра 

і//. 

Рассмотренный метод дает, однако, общие представления о со¬ 
поставляемых поверхностях, поскольку рассматривают поверхность 
только по одному тракту теплоносителя. Тем более что приведен¬ 
ный анализ не учитывает влияния коэффициента теплоотдачи на 
эффективность оребренной поверхности, что в значительной мере 
будет искажать результаты проведенного сопоставления. Кроме то¬ 
го, для составления характеристики матрицы необходимо рассма¬ 
тривать течение теплоносителя по тракту второго теплоносителя и 
сопряженную задачу теплообмена в целом для теплообменного аппа¬ 
рата. Поэтому данный метод можно использовать лишь на стадии 
предварительного выбора исходных поверхностей, из которых соста¬ 
вляется матрица теплообменника. 
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Характерной является компоновка матрицы из пластинчато¬ 
ребристых поверхностей с разными теплогидравлическими и гео¬ 
метрическими характеристиками. Выбор композиции наиболее эф¬ 
фективной матрицы можно осуществить на основе сопоставления 
матриц одинакового объема и их влияния на КПД энергетической 
установки. Оптимальной считается такая композиция, при которой 
достигается максимальный КПД [23]. При этом возможна также 
оценка качества теплообменника по минимуму приведенных затрат 
на энергетическую установку в целом. В основу метода положен 
анализ энергетических характеристик матриц одинакового объема, 
составленных из различных композиций сопоставляемых исходных 
поверхностей. На рис. 4.6, а приведены энергетические характери¬ 
стики регенератора рекуперативного типа транспортного ГТД; ма¬ 
трица составляется из пяти различных комбинаций исходных по¬ 
верхностей теплообмена. Очевидно, что комбинация 1 приводит к 
максимальному значению КПД ГТД, а комбинация 5 вообще выпа¬ 
дает из поля возможного выбора поверхности. На рис. 4.6, б при¬ 
ведены результаты расчета степени регенерации в зависимости от 
сопротивления матрицы постоянного объема для такого же сочета¬ 
ния поверхностей. Можно видеть, что при ограничении суммарных 
потерь в регенераторе 6 % только сочетания 1 и 2 могут обеспечить 
степень регенерации 0,79 и 0,795, тогда как остальные сочетания 
позволяют достичь степень регенерации в диапазоне 0,68... 0,725. 



Рис. 4.6. Результаты расчета регенератора: 

а - энергетические характеристики регенератора при Ѵ/С = 0, 023 м 3 -с/кг, о = 0, 74 
и различных сочетаниях поверхностей теплообмена; б - зависимость Др^ |П от о при 
Ѵ/С = 0,023м 3 *с/кг и различных сочетаниях поверхностей теплообмена; 1 - 106-105; 
2- 107-105; 3- ГлР2-105; 4~ ГлР12-105; 5- ГлР16-105 
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При проектировании часто приходится выбирать сочетание по¬ 
верхностей теплообмена для теплообменника, потери давления в ко¬ 
тором предписаны заданием. При обширной номенклатуре исходных 
поверхностей выбор матрицы минимального объема оказывается до¬ 
статочно сложной задачей. Особенно трудоемким оказывается про¬ 
цесс подбора компактных пластинчато-ребристых поверхностей, все 
характеристики которых на первый взгляд достаточно близки. 

Поэтому зачастую выбор исходных поверхностей и их сочета¬ 
ния носит субъективный характер. Например, если в качестве ис¬ 
ходных принять поверхности, данные по которым представлены в 
табл. 2.7 и 2.8 (всего 19 поверхностей), то можно получить 361 ва¬ 
риант матрицы теплообменника. Выполнить такой объем анали¬ 
за возможно лишь при использовании компьютерной техники. На 
основе изложенных ранее методов расчета теплообменного аппарата 
составляется программа расчета, а в качестве исходной информа¬ 
ции вводятся геометрические и теплогидравлические характеристи¬ 
ки поверхностей теплообмена в табличной или критериальной фор¬ 
ме. 

На рис. 4.7 приведены результаты расчета объема матрицы. 
Можно видеть, что поверхность ГлР-5 при любом сочетании при¬ 
водит к объему матрицы более 1,2 м 3 и для дальнейшего анализа не 



Поверхность 

Рис. 4.7. Результаты расчета объема матрицы регенератора ре¬ 
куперативного типа при а = 0,74, О = 2,85 кг/с при различных со¬ 
четаниях поверхностей теплообмена 
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целесообразна. Среди наиболее приемлемых оказываются поверхно¬ 
сти ГлР-11 и 105. При этом имеются две области (начало и вто¬ 
рая половина кривых вдоль оси абсцисс на рис. 4.7), где сочетания 
поверхностей приводят к минимальным объемам матрицы. В даль¬ 
нейшем для этих сочетаний анализируются геометрические размеры 
матрицы, размеры присоединяемых патрубков и общее компоновоч¬ 
ное решение теплообменного аппарата. 

4.3. Компенсация тепловых расширений 

Прочность, надежность, длительная работоспособность и под¬ 
держание рабочих характеристик в значительной мере зависят от 
того, как поведут себя матрица и корпусная система при измене¬ 
нии температурного режима теплообменного аппарата. Смонтиро¬ 
ванный в условиях температуры окружающей среды теплообменный 
аппарат затем выводят на уровень рабочих температур. При этом 
на рабочем режиме температура корпуса теплообменника всегда от¬ 
личается от температуры матрицы, что может вызвать коробление 
матрицы теплообменника, изменение ее теплогидравлических ха¬ 
рактеристик, местные перегревы, нарушение газоплотности и даже 
прогары матрицы. С этой точки зрения идеальной является кон¬ 
струкция теплообменника, в которой обеспечено независимое тепло¬ 
вое расширение корпуса и матрицы. Среди известных поверхностей 
теплообмена независимым тепловым расширением характеризуются 
только трубы Фильда. Во всех остальных случаях следует оцени¬ 
вать разность тепловых расширений корпуса и матрицы для реше¬ 
ния вопроса о необходимости ввода в конструкцию теплообменника 
специальных компенсационных устройств. 

Рассмотрим длину корпуса и матрицы в исходном состоянии, 
при выводе на рабочие температуры и свободном расширении кор¬ 
пуса и матрицы, а также при выводе на рабочие температуры при 
жестком соединении корпуса и матрицы (рис. 4.8). Принимая гипо¬ 
тезу плоских сечений и условие работы корпуса и матрицы в области 
упругих деформаций, можно записать следующие очевидные зависи¬ 
мости: 

разность тепловых расширений корпуса и матрицы при их сво¬ 
бодных расширениях 

АЬ = І/?м(Г м - Го) - Г/?к(Г к - Го); (4.13) 
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а 5 в 


Рис. 4.8. Тепловые и упругие дефор¬ 
мации теплообменника: 
а - длина корпуса и матрицы при исходной 
температуре; б - длина корпуса и матрицы 
при свободном расширении; в - длина кор¬ 
пуса и матрицы при их жестком соедине¬ 
нии абсолютно жесткими трубными доска¬ 
ми; 1 - корпус; 2 - матрица 


упругая деформация корпуса при жестком соединении матрицы 
с корпусом 

Дік = (4.14) 

-С'к 

упругая деформация матрицы при тех же условиях 


А Г м 


а м Ь 

Е м ’ 


(4.15) 


где /З к и /? м — коэффициенты температурного расширения корпуса 
и матрицы; Т к и Т м — температуры корпуса и матрицы на рабочем 
режиме; То — начальная температура теплообменника; а к и <т м — 
напряжения растяжения (сжатия) в корпусе и матрице; Е к и Ем — 
модули упругости материала корпуса и матрицы при рабочих тем¬ 
пературах; Ь — длина теплообменника в холодном состоянии. 

Очевидно, что разность температурных деформаций (см. выра¬ 
жение (4.13)) при жестком закреплении равна сумме упругих дефор¬ 
маций корпуса и матрицы, т.е. 

Рм(Т м - То) - /3 К (Г К - Го) = (4.16а) 


Для упрощения выражения (4.16) можно принять То = 0°С, что 
близко к действительности: 




/?м7м — @кТ к — — - \- 


(4.166) 
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Из условия баланса сил а М Р М = сг к Р К) где Р к и Р м — поперечные 
сечения корпуса и матрицы. Тогда 

РмТ м - /3 К Т К = а м Р м (— + ) — 

\Ц; М Г М Ѣ М Г К / 

= акГк (кЖ + шд (4,17) 


или окончательно напряжения в корпусе 

0мТм ~ 0К 7к 


р ( _I 1 ^ 

К \Е М Р М ^ Е к р к ) 


(418) 


напряжения в матрице 


СГ М = 


/ЗмТ м — /З к 7к 

П ' Г 


(4.19) 


+ 


-Е М Р М Е К Р К > 


Если напряжения в корпусе или матрице превышают допусти¬ 
мый уровень, вводят компенсацию тепловых расширений. 

При приемлемом уровне напряжений необходимо еще выполнить 
проверку прочности соединения корпуса с матрицей. Например, при 
трубной матрице проверяют прочность развальцовки трубы в труб¬ 
ной доске. На основании опытных данных получено следующее усло¬ 
вие прочности соединения: 

< 223-—-, (4.20) 

^ср 


где сг т — напряжения растяжения (сжатия) в трубе при продольном 
нагружении; <5 Д — толщина трубной доски; сІ с р — средний диаметр 
трубы. 

На рис. 4.9 приведены наиболее распространенные способы ком¬ 
пенсации термических расширений: с плавающей трубной доской, с 
плавающей головкой, с герметичным компенсатором. 

Компенсацию с плавающей трубной доской используют при не¬ 
больших перепадах давлений между каналами теплоносителей и воз¬ 
можности некоторой утечки среды высокого давления. Уровень уте¬ 
чек зависит от эффективности работы сальников. Полость между 
сальниками обязательно дренируют. 


8 * 
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12 3 4 3 



б 


3 4 3 



в 


Рис. 4.9. Способы компенсации термических расширений: 
а - плавающая трубная доска: 1 - трубный пучок; 2 - трубная доска; 3 - корпус; 

4 - сальниковая набивка; 5 - распорная втулка; 6 - нажимной стакан; 7 - па¬ 
трубок; 8 - дренажный канал; б - плавающая головка: 1 - трубный пучок; 2 - 
трубная доска; 3 - корпус; 4 ~ крышка-коллектор плавающей головки; 5 - дни¬ 
ще корпуса; в - корпус со встроенным компенсатором: 1 - трубный пучок; 2 - 
корпус; 3 - компенсатор; 4 ~ трубная доска; 5 - патрубок; 6 - направляющий 
стакан 

Использование плавающей головки утяжеляет и удорожает те¬ 
плообменный аппарат. При этом по контуру плавающей головки воз¬ 
можен некоторый байпасный поток теплоносителя, для предотвра¬ 
щения которого иногда вводят контактное уплотнение между корпу¬ 
сом и плавающей головкой. 

Компенсаторы в виде сильфона используют при цилиндриче¬ 
ском корпусе теплообменника. При больших перепадах давлений 
по условиям прочности требуется толстая стенка компенсатора, что 
вызывает потерю эластичности. Поэтому в таком случае применяют 
компенсаторы с бронирующими кольцами, что позволяет при сохра¬ 
нении эластичности повысить прочность компенсатора. Для предот¬ 
вращения чрезмерного растяжения компенсатора могут вводиться 
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ограничивающие упоры, а для предотвращения перекосов корпуса 
и сохранения его гидравлической “гладкости” — телескопические 
вставки. 


4.4. Прочностные характеристики теплообменных 

аппаратов 


Как правило, теплообменный аппарат работает под перепадом 
давлений, являющихся следствием разности давлений теплоносите¬ 
лей и давления окружающей среды, что приводит к возникновению 
напряжений. Дополнительные напряжения появляются от собствен¬ 
ной массы теплообменника и от заполняющей теплообменник массы 
теплоносителя (если теплоноситель — жидкость). К этому добавля¬ 
ются термические напряжения. Теплообменники, работающие под 
давлением и при повышенных температурах, могут служить источ¬ 
никами серьезных аварий. Поэтому к теплообменникам предъявля¬ 
ют жесткие требования контроля. Так, при емкости теплообменного 
аппарата более 25 л и избыточном давлении более 0,07 МПа вводят 
специальные методы контроля: если произведение объема (в литрах) 
на избыточное давление (в МПа) оказывается более 50, то такой те¬ 
плообменный аппарат подлежит контролю инспекции Гостехнадзо¬ 
ра. 

Расчет толщины стенки цилиндрического корпуса. При на¬ 
гружении цилиндрического корпуса равномерным по объему тепло¬ 
обменного аппарата перепадом давлений максимальные напряжения 
возникают в аксиальном сечении стенки. Тогда расчетная толщина 
стенки корпуса 

«К = „ + с. (4.21) 

2сгд^ - р Р 

При больших размерах теплообменника необходимо учитывать 
нагрузку от собственной массы и массы заполняющего теплоносите¬ 
ля. Так, для вертикального корпуса следует проверить напряжения 
в поперечном сечении корпуса 


Рр7?вн Р 
4<5 К 7гТ) вн <?> к 


(4.22) 


В формулах (4.21) и (4.22) р р — максимальное избыточное да¬ 
вление; Г) вн — внутренний диаметр корпуса; сг д — допустимые на¬ 
пряжения; г/ — поправка на условия работы теплообменника; <р — 
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коэффициент прочности сварного шва; С — поправка геометриче¬ 
ского размера на коррозию и округления размера до стандартного; 
а — напряжения в верхнем поперечном сечении корпуса; Р — на¬ 
грузка от собственной массы и массы теплоносителя. 

Для обычного теплообменника г/ = 1,0 , <р = 1,0, С > 0,5 мм; 
для работающего в условиях агрессивных сред С = 3... 5 мм; для 
взрыво-пожароопасных теплоносителей т] = 0,9. Коэффициент проч¬ 
ности сварного шва: при автоматической сварке под флюсом и дву¬ 
стороннем проваре или сварке в тавр <р = 1,0, то же самое при ручной 
сварке <р — 0,95; при ручной односторонней сварке с накладкой по 
всей длине шва </? = 0,9; при соединении внахлестку и двустороннем 
проваре = 0,8. 

Толщину стенки сварного корпуса с учетом необходимой жест¬ 
кости при транспортировке и исключения возможных прожогов при 
сварке рекомендуется принимать не менее 5 мм (рекомендация не от¬ 
носится к компактным пластинчато-ребристым теплообменникам с 
ограниченным значением расчетного давления). 

Если напряжения а (см. выражение (4.22)) превысят допусти¬ 
мый уровень, толщину стенки корпуса следует увеличить. 

Расчет толщины днища. При расчете на прочность сфериче¬ 
ского днища его толщина всегда оказывается меньше толщины стен¬ 
ки корпуса. Поэтому для сферических днищ толщина принимается 
по толщине стенки корпуса. Сферические днища дороги в изгото¬ 
влении и применяются сравнительно редко. Более распространены 
эллиптические днища, практически не уступающие сферическим по 
прочности, но более технологичные. Толщину стенки эллиптическо¬ 
го днища определяют по формуле 

_ РрР ВН Рвя 

АадГ/ірк — р р 2 Н 

где Т> вн — внутренний диаметр корпуса; к — высота выпуклой ча¬ 
сти днища (принимается к > 0,2Д, Н )> остальные обозначения и ре¬ 
комендуемые значения те же, что и в формуле (4.21). 

Толщину (м) плоского круглого днища, приваренного к корпусу, 
определяют по зависимости 

Ь^ ВН Д+С, (4.24) 

V °д 

где к = 0,44... 0,60 — конструктивный коэффициент. 
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Расчет толщины трубной доски. В теплообменном аппара¬ 
те вертикальной ориентации с закрепленной верхней трубной дос¬ 
кой и плавающей нижней трубной доской (или плавающей головкой) 
верхняя трубная доска воспринимает нагрузку вследствие разности 
давлений в трубах и межтрубном пространстве плюс нагрузку от 
массы труб. При жесткой заделке принимают во внимание влияние 
корпуса. 

При разности температур между корпусом и трубами более 15 К 
или при давлении в теплообменном аппарате выше 5 МПа либо при 
диаметре корпуса более 1500 мм и давлении выше 1 МПа толщину 
трубной доски определяют по зависимости 



где 6 К — толщина стенки корпуса; Ь — длина трубы; р р — расчетное 
давление, равное большему из трех следующих: 

ЪЕ Е 

Рр = (0,6 + 0,4а)(р м - р т ) - р(р т - 0,6р м ) + 1,27 ■ — ■■■■ " ■; 

Рр = (0,6 + 0,4а + 0,6р)р мп ; 

Рр = (0,6 +0,4а+ р)р тп ; 

р м — давление в межтрубном пространстве; р т — давление в тру¬ 
бах; р тп , Рмп — пробное давление в трубном и межтрубном простран- 

_ Е Т Р Т 

стве при гидроиспытаниях теплообменника; р = ———-отношение 

Е К Е К 

жесткости труб и корпуса; Ь = /З т Т т — /3 К Т К — расчетный темпера¬ 
турный коэффициент, учитывающий разность температурных рас¬ 
ширений труб и корпуса ( Т — в °С); а = 1 — г(<4 н /Дш) 2 — степень 
перфорации трубной доски; г — число труб на трубной доске. 

Пробное избыточное давление при гидроиспытаниях рекоменду¬ 
ется следующее: для сварных теплообменных аппаратов при р р < 
< 0,5 МПа р п = 1,5р р , но не менее 0,2 МПа, при р р > 0,5 МПа р п = 
= 1,25 р р , но не менее р+0,3 МПа; для литых конструкций р п = 1,5р р , 
но не менее 0,3 МПа. 

В теплообменниках с плавающей нижней трубной доской или 
плавающей головкой толщину трубной доски определяют по уравне¬ 
нию 
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(4.26) 




-^С.П 

IX 



+ с. 


где Яс.п — средний диаметр прокладки; р — расчетное давление, 

равное большему давлению в трубах и межтрубном пространстве; 
і — 3 

<Рр — —-— — коэффициент прочности трубной доски; і — мини¬ 
мальный шаг отверстий диаметром 3. 

Для получения более детальных сведений по расчету прочности 
теплообменных аппаратов необходимо обращаться к специальным 
нормативным материалам. 

Следует иметь в виду, что многие геометрические соотношения 
конструктивных элементов теплообменных аппаратов принимают на 
основе практических рекомендаций, базирующихся на опыте изгото¬ 
вления и эксплуатации. Например, минимальная толщина стальной 
трубной доски из условия заделки труб в трубную доску определя¬ 
ется эмпирической зависимостью 


тіп 


0,435с? + 0,15 
і — 3 


> 0,01 м, 


(4.27) 


а минимальную толщину стенки литого корпуса американский стан¬ 
дарт рекомендует принимать согласно данным, представленным в 
табл. 4.2. 

Таблица 4-2. Рекомендуемая толщина стенки литого 
корпуса 


Диаметр корпуса, 

мм 

Толщина стенки, мм, при давлении 

до 0,53 МПа 

до 1,07 МПа 

До 260 

9,5 

9,5 

300-490 

12,7 

12,7 

500-650 

15,8 

15,8 

680-740 

15,8 

19,0 

790-890 

15,8 

22,1 

940-990 

19,0 

25,4 

1060-1220 

22,1 

31,7 

1295-1530 

25,4 

38,1 
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4.5. Примеры конструкций теплообменных аппаратов 

4.5.1. Воздухоохладители ГТУ открытого цикла 

Воздухоохладитель встраивается в воздушный тракт ГТУ меж¬ 
ду каскадами компрессоров. Охлаждающей средой может быть ат¬ 
мосферный воздух или вода из оборотной системы водоснабжения 
(что преимущественно и используется). В последнем случае охла¬ 
ждающая вода циркулирует в контуре промежуточного теплоноси¬ 
теля и сама охлаждается внешним теплоносителем (чаще это ат¬ 
мосферный воздух) в обычной или сухой градирне либо с помощью 
брызгального бассейна. Отводимая от воздухоохладителя теплота 
может использоваться на нужды теплофикации. 

В воздухоохладителе воздух охлаждают обычно до температуры 
300 ... 310 К. Если теплоту используют в теплофикационных целях, 
то воздухоохладитель компонуют из двух последовательно располо¬ 
женных секций: высокотемпературной теплофикационной и низко¬ 
температурной циркуляционной. Выходящая в этом случае из те¬ 
плофикационной секции вода имеет температуру 350 ... 420 К, что 
отвечает требованиям теплосети. А низкотемпературная секция ра¬ 
ботает на внешний сброс теплоты, например через градирню, или 
отдает теплоту потребителю низкопотенциальной теплоты. В лет¬ 
ний период при отключении теплофикационной нагрузки обе секции 
работают в циркуляционном режиме. В комбинированных парогазо¬ 
вых установках отведенную от воздуха теплоту можно использовать 
для замещения теплоты пара в регенеративных подогревателях пи¬ 
тательной воды и экономайзере. 

Давление воды в циркуляционной секции составляет 0,15... 
... 0,2 МПа, а в теплофикационной — 1,5 ... 2 МПа. При работе ГТУ 
на влажном воздухе (влагосодержание зависит от состояния атмо¬ 
сферы) процесс охлаждения воздуха сопровождается конденсацией 
водяных паров. Увлекаемые в проточную часть компрессора капли 
воды могут приводить к эрозии лопаточных теплообменных аппара¬ 
тов, а также вызывать коррозию проточной части. Для предотвра¬ 
щения этих явлений за воздухоохладителем устанавливают сепара¬ 
торы влаги. Например, с помощью жалюзи осуществляют резкий 
поворот потока, движущегося с большой скоростью. 

Инерционный эффект приводит к сепарации влаги, которая за¬ 
тем через конденсатоотводчики дренируется из проточной части. 
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Сепаратор инерционного типа размещают в колене воздуховода. 
Инерционный способ сепарации приводит к ощутимым потерям да¬ 
вления. Поэтому наибольшее распространение получил сепаратор, 
основанный на принципе коагуляции влаги. Медленно движущийся 
поток воздуха омывает развитую волнистую поверхность, на кото¬ 
рой происходит коагуляция капель воды. Такой влагоотделитель 
располагают сразу за воздухоохладителем. 

В стационарных ГТУ распространение получили обособленно 
расположенные воздухоохладители. Они удобны в монтаже и тех¬ 
ническом обслуживании. Теплообменник имеет независимый фунда¬ 
мент, а соединительные воздуховоды оборудованы эластичной свя¬ 
зью (компенсаторами), что исключает какое-либо силовое воздей¬ 
ствие теплообменника на корпус ГТУ. 

В ГТУ транспортного назначения воздухоохладитель чаще рас¬ 
полагают на напорном патрубке КНД. Установка становится ком¬ 
пактной, улучшаются газодинамические показатели воздушного 
тракта. Однако напорный патрубок должен обеспечить равномерное 
на входе в теплообменник поле скоростей, что достигается совмест¬ 
ным проектированием и последующей экспериментальной доводкой 
узла соединения компрессора с воздухоохладителем. 

Встроенные промежуточные охладители, используемые в ГТУ 
замкнутого цикла (рис. 4.10), находят применение и в ГТУ откры¬ 
того цикла. Например, в ГТУ-200-750 (проект ХТГЗ—МВТУ) воз¬ 
духоохладитель встроен между компрессорами блока высокого да¬ 
вления. Это позволило выполнить конструкцию корпуса и перепус- 
ковых коллекторов осесимметричной, исключить длинные перепуск¬ 
ные воздухопроводы и мощные концевые уплотнения, свойственные 
высоконапорным компрессорам, а также уменьшить потери давле¬ 
ния на перепуске. 

Для изготовления поверхности теплообмена применяют сплавы 
на основе меди и алюминия, характеризуемые высокой теплопровод¬ 
ностью и позволяющие эффективно использовать оребрение. Так, 
в воздухоохладителе отечественной ГТУ ГТ-50-800 применен труб¬ 
ный пучок из плоских латунных труб с прямоугольным пластинча¬ 
тым оребрением. Ребра припаяны к трубам мягким припоем. Трубы 
закреплены в трубных досках вальцовкой. 

Типичная конструкция воздухоохладителя использована в ГТУ 
ГТ-100-750 (рис. 4.11). Воздухоохладитель состоит из двух парал¬ 
лельных модулей, каждый из которых рассчитан на расход воздуха 
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225 кг/с. В каждом модуле последовательно установлены теплофика¬ 
ционная 7 и циркуляционная 10 секции. Летом все секции работают 
в циркуляционном режиме. На выходе из воздухоохладителя устано¬ 
влен сепаратор влаги 1. Поверхности теплообмена унифицированы и 
образованы трубным пучком 2. Трубы с наружным оребрением, би¬ 
металлические: внутренняя труба (сердечник) диаметром 19 х 17 мм 
выполнена из томпака, а наружная труба (рубашка) с накатанным 
высоким оребрением — из алюминиевого сплава АД1М. Наружный 
диаметр кругового ребра 44 мм, диаметр по межреберной впадине 
20,5 мм, толщина ребра 0,7 мм, шаг оребрения 3,3 мм. Рубашка 
напрессована на сердечник в горячем состоянии, что обеспечивает 
хороший тепловой контакт и практически отсутствие термическо¬ 
го сопротивления в этой зоне. Площадь поверхности теплообмена 
по оребренной стороне 6500 м 2 , длина оребренной трубы в трубном 
пучке около 4 м. Неоребренные концы труб заделаны в концевые 
трубные доски вальцовкой. 

Теплообменник выполнен по схеме перекрестного тока, двуххо¬ 
довым по воде. Верхняя трубная доска 4 жестко соединена с кор¬ 
пусом, а нижняя 8 снабжена поворотным коллектором и образует 
таким образом плавающую головку, что обеспечивает свободу те¬ 
пловых расширений трубного пучка. Трубные доски из-за перепада 
давлений воспринимают значительные механические нагрузки. Для 
их разгрузки используют анкерные связи (стяжные болты 5 и рас¬ 
порные втулки 6) между коллектором 3 полуцилиндрической формы 
и трубной доской. При расчете прочности трубного пучка и пла¬ 
вающей головки принята во внимание нагрузка от массы воды, за¬ 
ключенной в теплообменном аппарате. Верхний коллектор разделен 
фигурной вертикальной стенкой на две полости, снабженные соот¬ 
ветственно подводящим и отводящим патрубками воды. Для уда¬ 
ления осадка и слива воды при длительных остановках в нижнем 
коллекторе предусмотрен дренажный клапан 9. 

Для предотвращения байпасного потока воздуха между корпу¬ 
сом и плавающей головкой установлено контактное уплотнение на¬ 
жимного типа, принципиальная схема которого дана на рис. 4.12. 
Башмак 7 уплотнения с помощью упругого герметичного элемен¬ 
та 3 подвешен на корпусе 4 теплообменника. В паз башмака вста¬ 
влено термостойкое эластичное уплотнение 2 квадратного сечения 
— асбестовый шнур сквозного плетения или термостойкая резина. 
Натяжным болтом 6 башмак прижимают к уплотняемой плоскости 
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Рис. 4.12. Схема уплотнения плавающей головки воздухоохладителя ГТУ 
ГТ-100-750: 

I - плавающая головка; 2 - уплотнение; 3- герметичная эластичная подвеска; 4 ~ корпус 
воздухоохладителя; 5 - защитный колпак; 6 - натяжной болт; 7 - башмак 

плавающей головки 1 , чем обеспечивают требуемый для уплотнения 
стыка контакт. При этом свобода перемещения головки не ограни¬ 
чена. Натяжной болт закрыт защитным колпаком 5. Периодически, 
по мере нарушения плотности стыка, уплотнение подтягивают. 

Воздухоохладитель после сборки в заводских условиях подвер¬ 
гают гидроиспытаниям. Теплофикационную секцию опрессовывают 
под давлением 2,3 МПа, а циркуляционную — 0,6 МПа. При этом во¬ 
да нагнетается в трубы. Воздушный тракт опрессовывают под да¬ 
влением 0,55 МПа. После гидроиспытаний теплообменный аппарат 
разрезают по сечениям І-І и ІІ-ІІ (см. рис. 4.11) на три транспор¬ 
табельные части. При сборке на месте эксплуатации все три части 
соединяют сваркой и вновь проводят гидроиспытания по описанной 
выше схеме. Затем концевые части патрубков вместе с заглушками 

II срезают примерно на длину 180 мм и к патрубкам приваривают 
фланцы. Одновременно от корпуса отрезают транспортировочные 
лапы. Воздухоохладитель устанавливают на четырех несущих ла¬ 
пах, одну из которых жестко связывают с фундаментом. Масса воз¬ 
духоохладителя 55,4 т, при заполнении его водой она увеличивается 
до 61 т. 
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В судовых ГТУ используют преимущественно обособленное раз¬ 
мещение воздухоохладителя. Матрица теплообменника образована 
трубным пучком. Это обусловлено тем, что трубчатая матрица ха¬ 
рактеризуется высокой вибро стойкостью, которую еще можно повы¬ 
сить перевязкой труб бандажами. Трубчатая матрица к тому же 
не вносит каких-либо ограничений на форму поперечного сечения 
теплообменника, это дает большую свободу при выборе компоно¬ 
вочного решения. Расположение трубного пучка преимущественно 
горизонтальное, что определяется размещением теплообменника в 
машинном отделении и малым напором охлаждающей воды, заби¬ 
раемой из-за борта. При проектировании воздухоохладителя для 
морских судовых установок особое внимание уделяют подбору ма¬ 
териала, поскольку в морской воде многие материалы активно оки¬ 
сляются, места сопряжения подвергаются разрушению в результате 
образования гальванической пары из контактирующих элементов. В 
основном для труб применяют мельхиор, трубные доски изготовля¬ 
ют из латуни, а корпус по стороне воды покрывают бакелитовым 
лаком. По условиям вибропрочности и ограничения массы предпо¬ 
чтение отдают цилиндрическому корпусу. Увеличения жесткости 
трубного пучка можно достичь постановкой промежуточных труб¬ 
ных досок (промежуточных дефлекторов). 

Схема воздухоохладителя судовой ГТУ дана на рис. 4.13. В ци¬ 
линдрическом корпусе 3 размещена трубчатая матрица 4 кольцево¬ 
го типа. Для повышения компактности использованы трубы малого 



Рис. 4.13. Воздухоохладитель судовой ГТУ: 

1 - вход воздуха; 2 - трубная доска; 3 - корпус; 4 - трубчатая матрица кольцевого типа; 
5 - промежуточная трубная доска (дефлектор); 6- вход и выход воды 
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диаметра. Вода движется в трубах в один ход, а воздух обтекает 
трубный пучок в поперечном направлении в два хода. Трубный пу¬ 
чок усилен промежуточными трубными досками 5. Трубы разваль¬ 
цованы в трубные доски 2. Пайка мягкими припоями не исполь¬ 
зуется, так как в присутствии морской воды оловянистые припои 
образуют гальванические пары с материалом труб. 

4.5.2. Воздухоподогреватели (регенераторы) ГТУ 
открытого цикла 

Регенераторы работают при высоких температурах, что связа¬ 
но не только с термопрочностью поверхности теплообмена, но и со 
значительными тепловыми расширениями. Переменный в пределах 
рабочих режимов уровень температур приводит к колебанию тер¬ 
мических напряжений и накоплению термической усталости мате¬ 
риала. На поверхности теплообмена, особенно на стороне горячего 
газа, могут наблюдаться явления высокотемпературной коррозии. А 
при наличии в продуктах сгорания сернистой составляющей возни¬ 
кает также опасность низкотемпературной сернокислотной коррозии 
на хвостовых поверхностях регенератора в области расхоложенных 
дымовых газов. Загрязненные зольными и сажевыми компонентами 
продукты сгорания образуют на поверхности теплообмена устойчи¬ 
вые отложения, которые могут значительно влиять (особенно для 
поверхностей с малыми гидравлическими диаметрами) на теплоги¬ 
дравлические характеристики поверхности теплообмена. 

Опыт эксплуатации показывает, что регенератор относится к 
типу наиболее уязвимых теплообменных аппаратов. Так, при то¬ 
тальном обследовании газотурбинных установок газокомпрессорных 
станций на Трансканадском газопроводе было обнаружено, что зна¬ 
чительная часть регенеративных ГТУ работает с недобором мощ¬ 
ности и повышенными расходами топлива вследствие потери га¬ 
зоплотности регенераторами. Если утечки воздуха из воздушного 
тракта регенератора превышают 6.. .7 %, регенератор лучше вооб¬ 
ще исключить из тракта ГТУ. В регенераторах с вращаемой матри¬ 
цей повышенные уровни утечек обычно бывают связаны с износом 
уплотнений. 

Регенераторы рекуперативного типа. К рекуперативному 
регенератору предъявляют следующие требования: высокая тер¬ 
мопрочность и надежность, газоплотность тракта, работоспособ¬ 
ность при переменных режимах работы ГТУ, высокая маневрен- 
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ность, сопротивляемость против высокотемпературной и низкотем¬ 
пературной коррозии, малая склонность к аккумулированию отложе¬ 
ний и возможность легкой очистки, в том числе “на ходу”, простота 
подвески матрицы в корпусе теплообменника, надежная компенса¬ 
ция тепловых расширений, высокая ремонтопригодность, простота 
технического обслуживания, высокая технологичность и низкая сто¬ 
имость изготовления. 

Для изготовления поверхности теплообмена используют тепло¬ 
стойкие антикоррозионные материалы. Например, в регенерато¬ 
рах газотурбинных установок Невского машиностроительного заво¬ 
да матрица выполнена из коррозионно-стойкой стали. При использо¬ 
вании сталей, склонных к коррозии, применяют защитные покрытия 
типа термостойких эмалей. Покрытия повышают не только корро¬ 
зионную, но и абразивную стойкость поверхности теплообмена. В 
последнее время достигнут некоторый прогресс в области разработ¬ 
ки керамических поверхностей теплообмена. Но пока все сводится к 
созданию опытных образцов. 

При разработке регенератора для ГТУ, работающей на низко¬ 
сортных высокозольных топливах, особое внимание уделяют мерам, 
предотвращающим возможность образования отложений. В первую 
очередь стремятся избегать зон, в которых могут возникать обрат¬ 
ные токи. Такие решения одновременно способствуют повышению 
гидравлической эффективности теплообменного аппарата. 

Для наилучшей очистки поверхности теплообмена желательно 
предусмотреть возможность легкого доступа к матрице с целью 
ее периодической очистки. Предусматривают также возможность 
очистки поверхности без разборки теплообменника. Например, в 
продукты сгорания на входе в регенератор можно ввести пар ам¬ 
миака. В результате наблюдается увеличение объема отложений за 
счет появления пористости, снижение их механической прочности и 
загромождение проходного сечения каналов. Происходящее при этом 
увеличение скорости теплоносителя приводит к срыву отложений — 
явление аэродинамической самоочистки. Иногда в период очистки 
кратковременно увеличивают температуру газа и массовый расход 
(соответственно скорость) теплоносителя. 

В регенераторах стационарных ГТУ распространение получили 
трубчатые и пластинчатые поверхности теплообмена. Трубчатую 
матрицу чаще размещают в цилиндрическом корпусе. Одну труб¬ 
ную доску связывают с корпусом регенератора, а вторую присоеди¬ 
няют к корпусу через компенсатор либо компенсатор встраивают в 
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корпус теплообменника. По соображениям прочности и снижения 
массы регенератора среду высокого давления (воздух) после ком¬ 
прессора можно направить по трубам, хотя температура корпуса 
при этом становится несколько выше. Но проще производить очист¬ 
ку от отложений внутренней поверхности труб, например, шарошка¬ 
ми и щетками на длинных державках, что часто приводит к выбору 
схемы со средой низкого давления (газ) в трубах. 

Оребрение поверхности целесообразно вводить по стороне га¬ 
за. Внутреннее оребрение труб технологически осуществить слож¬ 
но, поэтому такие трубы не нашли распространения. Отметим, что 
оребрение способствует аккумулированию отложений и затрудняет 
очистку поверхности. 

На рис. 4.14 дана схема регенератора с гладкотрубной матри¬ 
цей 7, имеющей форму полого цилиндра. Газ движется по трубам, 
а воздух по схеме многократного перекрестного тока обтекает труб¬ 
ный пучок. Схема движения воздуха реализована посредством де¬ 
флекторов 3 типа “диск—кольцо”. Осесимметричный поток возду¬ 
ха при осевом потоке газа создает осесимметричное температурное 
поле матрицы на стационарных и переходных режимах. Для ком¬ 
пенсации тепловых расширений в корпус 4 теплообменника встроен 
компенсатор 2. 

Большой парк отечественных ГТУ оборудован регенераторами 
с пластинчатой матрицей. Используют многосекционную матрицу, 
унифицированную секцию которой набирают из профилированных 
пластин размером 1364 х 676 мм. Сборку пластин в единую секцию 
осуществляют с помощью сварки. Например, регенератор установ¬ 
ки ГТК-10 (рис. 4.15) имеет шестисекционную матрицу, скомпоно¬ 
ванную в виде вертикального блока — две секции по ширине и три 
секции в высоту. Все секции работают параллельно. Между дву¬ 
мя вертикальными рядами секций размещен воздушный канал, за¬ 
глушенный снизу и соединенный сверху с воздухоподводящим па¬ 
трубком 2. В любом по высоте канала сечении воздух двумя парал¬ 
лельными потоками 5 входит в две противолежащие секции, прохо¬ 
дит по каналам матрицы (2-образная схема движения) и выходит 
в вертикальные воздухосборные коллекторы 6, находящиеся с обе¬ 
их сторон регенератора. Расположенный снизу полуцилиндрический 
патрубок 7, соединенный с вертикальными коллекторами, объединя¬ 
ет потоки нагретого воздуха и выводит их из регенератора. Таким 
образом, весь обвод матрицы выполнен в виде полуцилиндрических 
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Рис. 4.14. Регенератор башенного типа: 

1 - верхняя трубная доска; 2 - компенсатор; 3 - де¬ 
флектор типа “диск — кольцо”; 4 ~ корпус; 5 - опор¬ 
ная лапа; 6 - несущая опорная рама; 7 - гладкотруб¬ 
ная матрица; 8- нижняя трубная доска; 9- вход газа; 

10 - вход воздуха 

патрубков, хорошо выдерживающих высокое внутреннее давление. 
В регенераторе реализована противоточная схема движения тепло¬ 
носителей. Матрица регенератора ГТУ ГТК-10, по существу, пред¬ 
ставляет собой сдвоенную матрицу ГТУ ГТ-700-5, а сам регенератор 
скомпонован в виде вертикального блока, тогда как регенератор ГТУ 
ГТ-700-5 имеет горизонтальную компоновку. 
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Рис. 4.15. Регенератор ГТУ ГТК-10: 

1 - вход воздуха; 2 - воздухоподводящий патрубок; 3 - воздухо¬ 
раздающий колодец; 4 ~ вертикальный шестисекционный блок; 5 - 
поток воздуха; 6 - воздухосборный коллектор; 7 - нижний воздуш¬ 
ный патрубок; 8- секция регенератора; 9- поток газа; 10- выход 
воздуха 













Рис. 4.16. Регенератор с пластинчато-ребристой матри¬ 
цей: 

1 - торцевая стенка; 2 - воздушный канал; 3 - канал газа; 4 ~ 
дистанционирующая прокладка; 5 - гофр; 6 - разделительная пла¬ 
стина; 7 - ввод воздуха; 8 - передняя стенка; 9 - параллельные 
секции; 10- задняя стенка; 11- верхний коллектор воздуха; 12- 
нижний коллектор воздуха; 13- ввод газа 

Схема регенератора с пластинчато-ребристой матрицей показа¬ 
на на рис. 4.16. 


245 


























Используют матрицу с односторонним оребрением: воздух дви¬ 
жется по неоребренному каналу, газ — по оребренному. Перепад 
давлений, таким образом, воспринимается плоской стенкой (раздели¬ 
тельной пластиной), подкрепленной оребрением. Так же реализуется 
противоточная схема течения теплоносителей. Матрицу размещают 
в канале газохода или корпусе теплообменника. Воздух подводят че¬ 
рез верхний коллектор и отводят через нижний. 

Характеристика регенераторов некоторых стационарных ГТУ 
приведена в табл. 4.3. 

Регенератор с вращающейся матрицей. Преимуществом ре¬ 
генератора с вращающейся матрицей является его малая материало¬ 
емкость и малый занимаемый объем. Поэтому он получил признание 
в транспортных ГТД малой мощностью примерно до 1 МВт. В раз¬ 
работанных конструкциях таких регенераторов применяют матрицы 
дискового и барабанного типов. Матрица образуется из высококом¬ 
пактной поверхности теплообмена (пористо-сетчатые структуры с 
коэффициентом компактности, доходящим до 10000 м -1 , и малыми 
значениями эквивалентного диаметра пор). Для них характерна ра¬ 
бота при низких скоростях потока теплоносителей и соответственно 
больших фронтовых сечениях матрицы. Преимуществом матрицы 
барабанного типа является возможность увеличения фронтового се¬ 
чения не за счет диаметра, а путем увеличения аксиального размера 
барабана. Однако большей простотой и лучшим компоновочным ре¬ 
шением при установке на ГТД характеризуется регенератор с дис¬ 
ковой матрицей. 

В транспортных ГТД используют двухдисковый (по одному дис¬ 
ку с двух сторон ГТД) или однодисковый регенератор. При двух¬ 
дисковом может быть лучше организован газодинамический тракт 
ГТД и уменьшен диаметр диска матрицы. Но поскольку регенера¬ 
тор является слабым элементом ГТД и требует достаточно частого 
технического обслуживания, предпочтение отдают регенератору с 
одной матрицей. При этом регенератор размещают в верхней части 
ГТД, обеспечивая таким образом более простое его обслуживание 
при эксплуатации. 

Высококомпактной поверхностью теплообмена для матрицы мо¬ 
гут быть пластинчато-ребристая, многослойная сетчатая из корро¬ 
зионно-стойких сплава или стали, а также пористая проницаемая 
поверхность из керамического материала. 
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Выделяют три группы технических керамических материалов. 

1 . Спекаемые оксиды алюминия, бериллия, диоксида циркония. 
Оксид алюминия работоспособен до температуры порядка 2000 К, но 
не выдерживает тепловых ударов, ударной механической нагрузки и 
воздействия агрессивной среды, характеризуется низкой стоимостью 
исходного сырья и производства. Оксид бериллия работоспособен 
примерно в тех же пределах, более стоек к тепловым ударам, но вы¬ 
сокотоксичен. Диоксид циркония является более дорогим, но и более 
прочным, сохраняет высокую работоспособность почти до 2450 К. 

2 . Карбиды и нитриды кремния. Керамики этой группы отли¬ 
чаются высокой температуростойкостью, стойкостью к тепловому 
удару, считаются перспективными для высокотемпературных те¬ 
плообменников . 

3. Стеклокерамические материалы. В их состав входят те же 
компоненты, что и в стекло, фарфор, но в иных пропорциях. Сте¬ 
клокерамика оказалась наиболее подходящим материалом для изго¬ 
товления матрицы регенератора. Наиболее перспективным считает¬ 
ся материал на основе ситаллов литиево-подиевой группы с пример¬ 
ным составом, %: 8 Юг — 73, АІ 2 О 3 — 22, ІЛ 2 О 3 — 4,75, КагОз — 
0,2, К 2 0 — 0,15. 

Преимуществами матрицы из ситаллов по сравнению с метал¬ 
лической являются малая плотность исходного материала ( р= 
= 2300кг/м 3 ); высокая температура плавления (Г = 1573 К); хоро¬ 
шая работоспособность до температуры 1200 К; малый коэффициент 
температурного расширения (/3 < 2010 -7 К -1 ); высокая удельная 
теплоемкость. 

Матрицу обычно подвешивают в корпусе регенератора с помо¬ 
щью центральной оси на подшипниках качения. В некоторых кон¬ 
струкциях матрица подвешена в корпусе регенератора на трех пери¬ 
ферийных роликах, один из которых является регулируемым, ком¬ 
пенсирующим тепловые деформации матрицы. Ротор приводят во 
вращение чаще всего посредством зубчатого привода: по внешне¬ 
му диаметру матрицы устанавливают зубчатый венец, входящий в 
зацепление с приводной шестерней. Иногда используют фрикцион¬ 
ный привод, менее чувствительный к деформации ротора. Одним из 
сложнейших моментов является обеспечение надежного уплотнения 
вращающейся матрицы и ее привода в условиях возможной значи¬ 
тельной и неравномерной ее деформации. 
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Рис. 4.17. Принципиальная схема регенератора карманного типа с враща¬ 
ющейся матрицей: 

1 - антифрикционные накладки; 2 - боковое полотно (щека) диска; 3 - стакан; 4 ~ Цен¬ 
тральная ось; 5 - уплотнения; 6 - поток газа; 7 - периферийный опорный фланец; 8 - 
поверхность теплообмена; 9- сферический шарнир; 10- поток воздуха; 11- опорная 
кольцевая дорожка 

Оригинальное решение этой проблемы найдено в транспортном 
газотурбинном двигателе ГТД ГАЗ-99, принципиальная схема ре¬ 
генератора которого дана на рис. 4.17. Это регенератор с метал¬ 
лической матрицей карманного типа. В конструкции реализован 
принцип разделения теплопередающей и несущей функций ротора. 
Каркас диска ротора образован массивными боковыми полотнами 2, 
связанными поперечными каркасными рамками. В полотнах про¬ 
резаны цилиндрические отверстия, в которые вставлены стаканы 
3, образующие сквозные цилиндрические окна-карманы. В каждый 
карман помещен теплообменный элемент 8 конической формы, на¬ 
витый из многослойной металлической сетки. Так как сетка почти 
не контактирует с несущими элементами, температура последних 
мало зависит от температурного режима поверхности теплообмена: 
они остаются практически “холодными” и, главное, их температу¬ 
ра не пульсирует. Последнему обстоятельству в значительной ме¬ 
ре способствует также массивность боковых полотен 2. Температу¬ 
ра опорных поверхностей уплотнений 5 оказывается не выше 670 К, 
что позволяет использовать надежные графитовые уплотнения дис¬ 
ка. Благодаря малым температурным деформациям слабонагретого 
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диска и меньшему раскрытию зазоров в уплотнениях, повышается 
работоспособность уплотнений и снижаются перетечки воздуха. 

Уплотнения устанавливают на опорных рамках и прижимают к 
боковым полотнам диска с двух сторон. Опорная рамка имеет пе¬ 
риферийную часть и поперечную балку, разделяющую полотно дис¬ 
ка на воздушный 10 и газовый 6 секторы. Для улучшения рабо¬ 
ты уплотнений используют независимые нажимные устройства для 
периферийной части и поперечных балок. Диск подвешен на цен¬ 
тральной оси закрепленной в подшипниках с помощью сфериче¬ 
ского шарнира 9. Это предотвращает заклинивание подшипников 
при возможных перекосах ротора. Ротор имеет периферийный опор¬ 
ный фланец 7. На фланце с двух сторон наложены антифрикционные 
кольцевые накладки 1, взаимодействующие с опорной кольцевой до¬ 
рожкой 11 в корпусе регенератора. Кольцевой фланец и антифрикци¬ 
онные накладки уменьшают термическую деформацию ротора, пре¬ 
дотвращают перекосы, цепляния и раскрытие зазоров. 

Для выравнивания расхода теплоносителя по фронту теплопе¬ 
редающего элемента, снижения потерь давления в карманах кониче¬ 
ские элементы снабжены внешней и внутренней распределительны¬ 
ми решетками — дефлекторами, поворачивающими поток под углом 
около 90°. 

Поверхность теплообмена вращающейся матрицы всегда выпол¬ 
няют с очень высоким коэффициентом компактности и очень ма¬ 
ленькими гидравлическими диаметрами пористо-сетчатой структу¬ 
ры. Последнее обстоятельство приводит к использованию неболь¬ 
шой скорости теплоносителей и требует большого фронтового се¬ 
чения поверхности теплообмена. При обычной матрице дискового 
типа это приводит к большому диаметру диска либо к применению 
многодисковой конструкции. В дисковом регенераторе карманного 
типа таких проблем не возникает. Из простых геометрических со¬ 
отношений, приведенных ниже, следует, что суммарная площадь Рф 
поверхности фронта всех конических элементов поверхности тепло¬ 
обмена превышает фронтовую поверхность диска Г д 

+ (« 8 ) 

где Н — отношение ширины диска к диаметру кармана; 1 — отно¬ 
сительный шаг карманов на боковом полотне диска. Например, при 
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Н — 6,і = 1,2 поверхность фронта конических элементов превышает 
фронтовое сечение диска примерно в 7,5 раза. 

Несмотря на значительные успехи, достигнутые в области со¬ 
здания регенераторов с вращающейся матрицей, главными пробле¬ 
мами остаются повышение надежности работы уплотнений и сни¬ 
жение утечек теплоносителя высокого давления. Как показывает 
опыт, при давлении воздуха перед регенератором 0,35 ... 0,50 МПа 
утечки составляют не менее 3 ... 4 %, а совершенствование термоди¬ 
намического цикла сопряжено с большими давлениями перед реге¬ 
нератором. Утечки 1 % воздуха приводят примерно к 1 % снижения 
мощности и примерно к 2 ... 3 % увеличения расхода топлива. 

4.5.3. Маслоохладители 

Маслоохладители предназначены для поддержания температур¬ 
ного режима масла системы смазывания и гидро-масляной систе¬ 
мы регулирования энергетической установки. Температура масла 
на входе в маслоохладитель может достигать 390 К, а температура 
охлажденного масла — порядка 330 К; давление масла колеблется в 
пределах 0,2 ... 0,4 МПа. Охлаждающей средой в маслоохладителе 
являются атмосферный воздух, вода оборотной системы водоснаб¬ 
жения, а в судовых установках — забортная вода. В авиационных 
ГТД охлаждающей средой часто является топливо двигателя. 

Высокая вязкость масла предопределяет использование лами¬ 
нарного течения в масляном тракте маслоохладителя. По сторо¬ 
не масляного канала оребрение никогда не применяют, оребрение 
обычно вводят по стороне воздуха в воздухомасляных охладителях. 
Поверхность теплообмена изготовляют из сплавов меди и алюминия, 
а при работе маслоохладителя на морской воде — из мельхиора. 

На рис. 4.18 дана конструктивная схема типового маслоохлади¬ 
теля стационарной турбоустановки. Маслоохладитель имеет вер¬ 
тикальный цилиндрический корпус 2, к нижнему фланцу которого 
жестко прикреплена нижняя трубная доска 1. Верхняя трубная дос¬ 
ка 4 выполнена плавающей. Охлаждающую воду подводят снизу, по 
половине труб трубного пучка 3 она проходит вверх, в коллекторе 
под верхней крышкой 5 изменяет направление движения на обрат¬ 
ное и проходит по второй половине труб трубного пучка. Масло 
обтекает трубный пучок снаружи по схеме многократного попереч¬ 
ного тока. Для организации потока масла трубный пучок снабжен 
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Рис. 4.18. Маслоохладитель стационарной ГТУ: 

I - масло; II - вода; 1 - нижняя трубная доска; 2 - корпус; 3 - трубный пучок; 4 ~ 
верхняя плавающая трубная доска; 5 - верхняя крышка; 6 - дренажные клапаны; 
7 - труба; 8 - сальник; 9 - распорная втулка; 10 - дренажная магистраль; 11 - 
нажимной стакан; 12 - дефлектор типа “диск — кольцо”; 13 - стяжной болт; 14 - 
распорная втулка 


дефлекторами 12 типа “диск — кольцо”, подвешенными с помощью 
стяжных болтов 13 и распорных втулок Ц- Плавающая трубная 
доска уплотнена двумя нажимными сальниками 8, между которыми 
установлена распорная втулка 9 с дренажными каналами. Нажатие 
сальников регулируют нажимным стаканом 11. Давление масла все¬ 
гда назначают выше давления воды, что исключает попадание воды 
в масло. Все утечки через сальник дренируют через дренажную ма¬ 
гистраль 10. Охлаждение осуществляют пресной водой. Трубный 
пучок составлен из цилиндрических труб, выполненных из латуни. 
Примерные характеристики маслоохладителя можно проиллюстри¬ 
ровать данными маслоохладителя М60: теплопроизводительность 
280 кВт; расход масла 20 л/с; расход охлаждающей воды 36 л/с; по¬ 
верхность охлаждения 60 м 2 ; гидравлическое сопротивление тракта 
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масла 0,15 МПа; диаметр труб 19/17 мм; диаметр корпуса 1100 мм; 
высота 3130 мм; сухая масса 2360 кг. 

В маслоохладителях, охлаждаемых воздухом, преимущественно 
используют оребренную матрицу из плоских труб или пластинчато¬ 
ребристую матрицу с односторонним оребрением. 

4.6. Теплообменники ГТУ замкнутого цикла 

Характерной особенностью ЗГТУ является обязательное приме¬ 
нение теплообменников, при этом только рекуперативного типа. На 
долю теплообменников, как отмечалось выше, приходится большая 
часть массы и объема ЗГТУ, а также всех затрат. Например, в 
судовой ЗГТУ, по зарубежным данным, на долю теплообменников 
приходится до 10 % объема, 24 % массы и 22 % затрат установки, 
включая реактор. Таким образом, технико-экономические показате¬ 
ли ЗГТУ в значительной степени определяются характеристиками 
теплообменников. 

Применительно к стационарным энергетическим ЗГТУ возмож¬ 
ной является интегральная схема компоновки оборудования, при ко¬ 
торой используют толстостенный корпус из предварительно напря¬ 
женного железобетона, в центральной шахте которого размещен 
ядерный реактор, а в периферийных цилиндрических колодцах, со¬ 
единенных газоходами с центральной шахтой, — ГТУ и теплообмен¬ 
ники. Особенностью такой компоновки является высокая степень бе¬ 
зопасности (корпус из предварительно напряженного железобетона 
выдерживает большие нагрузки при возникновении аварийной ситу¬ 
ации на реакторе), но сооружение установки требует многомесячных 
монтажных работ на объекте. Последнее время большее предпочте¬ 
ние отдается установкам с модульным реактором в металлическом 
корпусе, поставляемым на монтажную площадку в состоянии завод¬ 
ской готовности. 

К теплообменникам ЗГТУ предъявляют следующие требования: 
высокая компактность, малая металлоемкость, возможность ком¬ 
поновки в цилиндрическом корпусе, герметичность, стабильность 
теплогидравлических характеристик в пределах эксплуатационного 
цикла, высокая надежность при ресурсе до 200 ... 250 тыс. ч. 

Выбор поверхности теплообмена. Высокие давления рабочих 
сред, большие перепады давлений, приходящиеся на поверхность те¬ 
плообмена, а также условия компоновки теплообменников делают 
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предпочтительным использование трубчатой поверхности с труба¬ 
ми цилиндрической формы при цилиндрической форме корпуса те¬ 
плообменного аппарата. Возможно также использование ламелевых 
поверхностей, которые хорошо компонуются в цилиндрическом кор¬ 
пусе и могут работать при больших перепадах давлений теплоно¬ 
сителей. При рабочих средах, таких, как азот и двуокись углерода 
(иногда рассматриваемых в качестве возможных), применяют оре¬ 
бренные поверхности теплообмена, поскольку ребро при этом имеет 
высокую тепловую эффективность, а рабочая среда замкнутого кон¬ 
тура не загрязняет поверхности теплообмена. Но по соображениям 
радиационной безопасности предпочтение отдается гелию. 

Поверхность теплообмена при работе на гелии характеризуется 
следующими особенностями. 

1. Потери давления в теплообменнике описывают зависимостью 

Ар=і к {М 2 , (4.29) 

где к — показатель адиабаты; ^ — коэффициент сопротивления; 
М — число Маха. 

Так как скорость звука в гелии при сходных условиях примерно 
в 3 раза больше, чем в воздухе, равные потери давления в гелии 
достигают при существенно больших его скоростях. Скорость гелия 
в теплообменниках может превысить 70 ... 90 м/с. 

2. Вследствие высокой скорости гелия теплообменник характе¬ 
ризуется малой площадью фронта при большой длине хода теплоно¬ 
сителя. Так, при диаметре корпуса теплообменного аппарата проти¬ 
воточной схемы 2,5... 3,0 м длина матрицы может превышать 20 м. 

3. При высокой скорости гелия и соответствующих его тепло¬ 
физических характеристиках может быть получен большой коэффи¬ 
циент теплоотдачи. В этих условиях коэффициент эффективности 
ребра существенно понижается и использование ребер может ока¬ 
заться нецелесообразным. 

При проектировании ЗГТУ в теплообменниках чаще всего ис¬ 
пользуют гладкотрубные пучки. По условиям вибропрочности и 
продольной устойчивости диаметр трубы, как правило, принимают 
больше 10 ... 14 мм. 

Для охлаждения промежуточного и концевого охладителей ис¬ 
пользуют воду. Для более легкой механической очистки труб от 
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накипи воду целесообразно пропускать по трубам. Ввиду большо¬ 
го срока службы теплообменного аппарата без разборки в качестве 
теплоносителя применяют воду с пониженной жесткостью. Исполь¬ 
зуемые при этом химические способы удаления накипи существенно 
улучшают эксплуатационные свойства теплообменников с водой в 
трубах. В то же время в теплообменнике, в котором вода обтека¬ 
ет трубный пучок, а гелий — среда высокого давления — движется 
в трубах, обеспечивается необходимая прочность корпуса теплооб¬ 
менного аппарата. Поэтому такую схему движения теплоносителей 
используют чаще. В регенераторах при движении холодного гелия 
между трубами температурный режим корпуса более благоприят¬ 
ный, но корпус при этом оказывается под большим перепадом да¬ 
влений. 

Для теплообменников ЗГТУ с характерной треугольной компо¬ 
новкой труб в трубном пучке, с заданной тепловой нагрузкой при 
турбулентном режиме течения горячего и холодного гелия в реге¬ 
нераторе и при учете только потерь трения объем матрицы можно 
представить выражением 


V = т ѵ 




/ р \\ 2 /< 4 \ -3 

Ѵр2 2 ѵ / 


0,41 

> 


(4.30) 


где 

Шѵ = 13,51 (Аі ДГл) -1 ’ 41 (рш )- 0,4 Ѵ!’ 23 Рг 7 0 ’ 564 х 

х<ф 18 СД/ 1,41 (^)~ 0 ’ 41 = сопзі. 


При этом между относительными потерями давления в регене¬ 
раторе существует связь 


/Ар\ _ /Ар\ му’ 75 М\ 3 /т 2 

\ р /1 V р /2 \С?2 / \Й Э ' \р2' 


(4.31) 


В формулах (4.30) и (4.31) индекс 1 — среда, протекающая в трубах; 
индекс 2 — среда, обтекающая трубы снаружи; ё э — гидравлический 
диаметр межтрубного канала; ё — средний диаметр трубы; ДТ Л 
— среднелогарифмический температурный напор; АІ — изменение 

Ар 

энтальпии теплоносителя;-относительные потери давления; 

Р 

ё\ — внутренний диаметр трубы; <І 2 — наружный диаметр трубы. 
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Рис. 4.19. Влияние 3 Э /3 на объ¬ 
ем V матрицы регенератора при 
Ар = СОП8І 



Рис. 4.20. Зависимость относи¬ 
тельного шага труб і = і/3 2 в ма¬ 
трице от т: 

1 - холодный теплоноситель в тру¬ 
бах; 2 - горячий теплоноситель в тру¬ 
бах 


Минимальный объем матрицы достигается при определенном 

б?э 

соотношении диаметров —, которое можно найти из приближенного 

«і 

уравнения 

"■“(тП-^ЧтГ-^Г- (4 - 32) 


На рис. 4.19 показана зависимость объема V матрицы регене¬ 
ратора от отношения сі э /сі (гидравлического диаметра межтрубного 
канала к среднему диаметру трубы) при фиксированных относитель¬ 
ных потерях давления гелия. Оптимальным считается такое отно¬ 
шение (І э /(і, при котором объем матрицы будет минимальным. 

Между шагом і труб в пучке, наружным диаметром <І 2 тру¬ 
бы и гидравлическим диаметром существует очевидная геометриче¬ 
ская связь. Поэтому минимальному объему V матрицы будет соот¬ 
ветствовать вполне определенное оптимальное отношение і/3, 2 - На 
оптимальное отношение і/ 6,2 влияет выбор схемы движения теплоно¬ 
сителей, а также отношение давлений холодного и горячего теплоно¬ 
сителей. Для характерных значений 7Г при движении холодного ге¬ 
лия в трубах (рис. 4.20, кривая 1 ) оптимальное отношение і/(І 2 > 1,2, 
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что позволяет изготовить трубча¬ 
тый теплообменник. При движе¬ 
нии горячего гелия в трубах (кри¬ 
вая 2 ) оптимальное отношение 
і/<1 2 < 1,2. Такой теплообменник 
выполнить практически трудно. 
В этом случае приходится отсту¬ 
пать от оптимального отношения 
и увеличивать объем матрицы ре¬ 
генератора. 

Выбор схемы движения тепло¬ 
носителей через матрицу мини¬ 
мального объема (рис. 4.21) отра¬ 
жается также на соотношении от¬ 
носительных потерь давлений хо¬ 
лодного Ар х и горячего Ар г гелия, 
которое оказывает влияние на кон¬ 
струкцию ГТУ. Поэтому выбор 
схемы движения теплоносителей и 
оптимальных геометрических раз¬ 
меров трубного пучка следует свя¬ 
зывать не только с технологией из¬ 
готовления теплообменника и его 
объемом, но и с характеристиками 

ЗГТУ. 



Рис. 4.21. Зависимость Лр г , 
Лр х от іг: 

1 - холодный теплоноситель в тру¬ 
бах; 2 - горячий теплоноситель в 
трубах 


При использовании оребренной поверхности в теплообменниках 
ЗГТУ, работающих на гелии, размеры оребрения следует выбирать 
определенным образом. Оребрение с оптимальной длиной ребра 
характеризуется выражением 



где 8 — толщина ребра. 

Например, применение трубы диаметром 14 мм с ребрами дли¬ 
ной 11 мм повышает, по сравнению с гладкотрубным пучком, коэф¬ 
фициент компактности поверхности примерно в 1,8 раза. Однако 
объем регенератора с оребренными трубами при сходственных сум¬ 
марных относительных потерях давления, по сравнению с гладко- 


9 - 10681 
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трубной матрицей, может возрасти почти в 2 раза. Это объясняется 
тем, что коэффициент эффективности оребренной поверхности ока¬ 
зывается ниже 0,30... 0,35, т.е. большая часть оребренной поверх¬ 
ности в передаче теплоты практически не участвует из-за низкой 
эффективности ребра при высоких а, но создает сопротивление. 

Оребрение с оптимальной длиной ребра позволяет на 15 ... 25 % 
уменьшить объем матрицы. Наружное оребрение ребрами опти¬ 
мальной длины оказывается целесообразным даже в случае, когда 
трубу обтекает холодный гелий с высоким давлением, так как в этом 
случае ребро воспринимает часть тепловой нагрузки и одновремен¬ 
но загромождает межтрубное сечение, выравнивая таким образом 
соотношение скоростей холодного и горячего гелия. Возможным ва¬ 
риантом оребренной поверхности с низким ребром является труба с 
навитой по спирали с большим шагом проволокой, припаянной вы¬ 
сокотемпературным припоем. 

Конструкции теплообменников. Цилиндрическая форма кор¬ 
пуса теплообменного аппарата не только наилучшим образом отве¬ 
чает прочностным требованиям, но и характеризуется наивысшим 
коэффициентом использования объема, отводимого под теплообмен¬ 
ные аппараты. При этом диаметральный размер теплообменного 
аппарата обычно не превышает 5,5 м. 

Для увеличения надежности и долговечности теплообменника в 
качестве обязательного выдвигается требование компенсации темпе¬ 
ратурных расширений в нем. С этой точки зрения предпочтительна 
поверхность теплообмена с самокомпенсацией термических расшире¬ 
ний. Единственным типом поверхности с полной самокомпенсацией 
является поверхность, образованная из труб Фильда. Она может 
быть успешно использована в парогенераторах, но при работе на 
однофазных средах она распространения не получила в связи с от¬ 
сутствием удачных конструктивных решений и хорошей тонкостен¬ 
ной тепловой изоляции внутренней трубы. Удовлетворительными 
свойствами самокомпенсации температурных расширений характе¬ 
ризуется Ц-образная труба, часто используемая в теплообменных 
аппаратах ЗГТУ. При применении прямых труб в трубном пучке 
обязательно введение компенсаторов, встраиваемых в корпус тепло¬ 
обменного аппарата или между корпусом и трубной доской, либо 
использование компенсационных изгибов в трубном пучке. 
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Рис. 4.22. Встроенный про¬ 
межуточный охладитель с 
матрицей из Ц-образных 
труб: 

1 - водяной коллектор (барабан) 
торового типа; 2 - трубный пу¬ 
чок; 3 - кольцевая полость; 4 ~ 
компрессор 


На рис. 4.22 дана схема промежуточного охладителя, встроенно¬ 
го между каскадами компрессора. Охладитель занимает кольцевую 
полость 3 над компрессором 4 низкого давления (использована встро¬ 
енная компоновка охладителя). Поверхность теплообмена, трубный 
пучок, образована ІІ-образными трубами 2. Трубы вварены в двух¬ 
секционный торовый барабан 1, служащий коллектором подвода и 
отвода охлаждающей воды и выполняющий роль трубной доски. То- 
ровая форма выбрана по условиям прочности; она также облегчает 
присоединение труб за счет увеличения поверхности контакта в ме¬ 
стах присоединения. 

На рис. 4.23 дана схема прямоточного блока теплообменных ап¬ 
паратов: холодильника 3 аварийного расхолаживания, регенератора 
2 и концевого охладителя 1. Блок расположен в цилиндрическом 
корпусе 5. При штатной работе гелий после турбины поступает на 
вход в регенератор. При аварийном сбросе нагрузки избыточная те¬ 
пловая мощность сначала воспринимается холодильником аварийно¬ 
го расхолаживания, куда поступает гелий, минуя силовую турбину. 
Соответственно гелий на вход в регенератор поступает после холо¬ 
дильника аварийного расхолаживания. Концевой охладитель и холо¬ 
дильник аварийного расхолаживания имеют идентичную конструк¬ 
цию. Поверхность теплообмена составлена из Б-образных труб 
трубная доска 6 имеет сферическую форму. Охлаждаемый газ об¬ 
текает трубный пучок в продольно-поперечном направлении, а вода 
7 проходит по трубам в два хода. При движении через трубный 
пучок поток газа отклоняется дефлекторами типа “диск — кольцо”, 
которые одновременно повышают жесткость пучка и улучшают его 
защиту от вибрации. Регенератор составлен из отдельных трубных 
модулей 10 с прямыми трубами, а концевые мундштуки имеют ком¬ 
пенсационные изгибы и вварены в трубные доски 11 сферической 
формы. Трубные доски жестко соединены с корпусом теплообмен¬ 
ного аппарата. Горячий гелий 9 проходит по трубам в один ход, а 
холодный Л? обтекает трубный пучок в противоточном направлении. 


9 » 
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Часто для повышения надежности регенератора вводят наруж¬ 
ный обдув корпуса холодным гелием, а также экранируют трубную 
доску, подавая в пространство между трубной доской и экраном хо¬ 
лодный гелий. 

Для изготовления теплообменников применяют хромоникелевые 
стали и сплавы. Например, в зарубежных конструкциях использу¬ 
ют сплавы типа Ш-586 на никелевой основе с высоким содержанием 
хрома и молибдена. Несмотря на то что гелий является абсолютно 
инертной средой, попадающие в него примеси Н 2 О, СО, СО 2 , Н 2 , 
СН 4 и N 2 , содержащиеся в замкнутом контуре ЗГТУ, могут вызвать 
охрупчивание материала, высокотемпературную межкристалличе¬ 
скую коррозию, уменьшая пределы длительной прочности и выно¬ 
сливости конструкционных материалов. Поэтому выбору материа¬ 
ла, работающего в контакте с гелием в теплообменных аппаратах 
ЗГТУ, обычно предшествует тщательный анализ данных с учетом 
конкретных условий работы и возможной загрязненности среды. 

Основные показатели теплообменников (по зарубежным дан¬ 
ным) одного из проектов ЗГТУ с ядерным реактором приведены в 
табл. 4.4. 


Таблица 4-4- Основные показатели теплообменников 
ЗГТУ мощностью 3000 МВт 


Показатель 

Регенератор 

Концевой охладитель 

Число параллельных теплообменников 
Суммарная поверхность 

3 

3 

теплообмена, тыс. м 2 

100 

91,9 

Длина теплообменника, м 

18,9 

22,3 

Диаметр теплообменника, м 

5,1 

4,7 

Масса теплообменника, т 
Относительные потери 

444,4 

521,5 

давления гелия, % 

Максимальная температура 

1,84 

1 

металла, К 

793 

454 

Материал поверхности 

Теплостойкая 

Углеродистая 

теплообмена 

сталь 

сталь 

Наружный диаметр трубы, мм 

11,1 

9,5 

Число труб в модуле 

547 

631 

Число модулей в аппарате 

Перепад давлений на 

144 

144 

поверхности теплообмена, МПа 

4,61 

1,03 
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Раздел 2 


СИСТЕМЫ ОХЛАЖДЕНИЯ 

ГАЗОТУРБИННЫХ 
И КОМБИНИРОВАННЫХ 
УСТАНОВОК 



Глава 5 


ТЕПЛООБМЕН МЕЖДУ ГАЗОМ 
И ЭЛЕМЕНТАМИ ПРОТОЧНОЙ ЧАСТИ 
ЛОПАТОЧНЫХ МАШИН 

5.1. Системы охлаждения газовых турбин. 

Способы и схемы охлаждения 
турбинных лопаток 

5.1.1. Особенности конструкций охлаждаемых турбин 

Наиболее простым и естественным путем освоения области вы¬ 
сокой температуры Т т газа перед турбинами ГТУ и ГТД является 
использование для изготовления деталей турбин материалов, спо¬ 
собных выдерживать эти температуры и большие напряжения в те¬ 
чение заданного срока службы. Основное применение в турбинах 
находят жаростойкие и жаропрочные сплавы на основе никеля, ле¬ 
гированные различными присадками. Механические свойства таких 
материалов постоянно улучшаются, однако темпы роста температу¬ 
ры Т г , обусловленные совершенствованием металлических материа¬ 
лов, отставали и отстают от темпов роста Т г . 

Освоение высоких температур с помощью конструкционных ке¬ 
рамических материалов является весьма перспективным, однако на 
практике реализуется медленно: несмотря на почти 50-летнюю исто¬ 
рию создания керамических материалов для газовых турбин, разра¬ 
ботки технологических процессов получения лопаток и других дета¬ 
лей из них, проблема далека от решения, и по-прежнему при тер¬ 
моциклических нагрузках остаются недостаточно высокими механи¬ 
ческие характеристики керамических материалов. Поэтому прихо¬ 
дится охлаждать все элементы проточной части турбины с целью 
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то то то то то то годы 

Рис. 5.1. Температура газа перед турбина¬ 
ми авиационных ГТД и жаропрочных ма¬ 
териалов в разные годы: 

1 - неохлаждаемые лопатки; 2 - охлаждаемые ло¬ 
патки; 3 - жаропрочность материалов 

понижения их температуры (по сравнению с температурой газа) до 
уровня, при котором обеспечивается надежная работа лопаток и дру¬ 
гих деталей в течение заданного срока службы. 

Начиная с 1960-х годов темп роста температуры газа перед тур¬ 
биной (рис. 5.1) значительно превышает темп роста жаропрочности 
материалов, что объясняется прежде всего достижениями в созда¬ 
нии эффективных систем охлаждения. Подобные тенденции имеют 
место и для транспортных (прежде всего для судовых), и для стаци¬ 
онарных ГТУ и ГТД, хотя и на более низком уровне температур Т Т . 
Эти тенденции, по-видимому, будут сохраняться и в будущем. 

Под системой охлаждения ГТУ или ГТД подразумевается в об¬ 
щем случае специально спроектированная и сконструированная тех¬ 
ническая система — совокупность элементов и узлов, предназначен¬ 
ная для отбора, подготовки, подачи и использования охлаждающего 
агента с целью снижения температуры деталей газовых турбин (ино¬ 
гда и осевых компрессоров) до уровня, при котором обеспечивает¬ 
ся их прочность и надежность. Основными деталями, требующими 
охлаждения, являются сопловые и рабочие лопатки, диски, другие 
элементы корпусов и роторов, непосредственно соприкасающиеся с 
рабочим телом. 

Охлаждение лопаток газовых турбин позволяет понизить темпе¬ 
ратуру Т с их поверхностей по сравнению с температурой Т т газа до 
уровня, при котором обеспечивается их надежная работа в течение 
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требуемого срока службы. Максимально допустимая температура 
Т с материала назначается с учетом справочных данных об основных 
критериях прочности (пределах длительной прочности, ползучести 
и др.) выбранного материала при заданном сроке службы при этой 
температуре. Для уменьшения термодинамических и газодинамиче¬ 
ских потерь в турбине и двигателе, связанных с охлаждением, целе¬ 
сообразно назначать такую температуру Т с материала, при которой 
обеспечивается минимально допустимая по условиям прочности раз¬ 
ность температур газа и стенки охлаждаемой лопатки АТ = Т г — Т с , 
т.е. следует выбирать температуру охлаждаемой стенки максималь¬ 
но допустимой по условиям прочности. Такое условие является од¬ 
ним из необходимых для получения эффективной системы охлажде¬ 
ния. 

Применительно к лопаткам целесообразно различать не только 
системы, но и конструктивные схемы охлаждения. Под схемой охла¬ 
ждения следует понимать совокупность каналов, отверстий, щелей 
и полостей в различных их сочетаниях, посредством которых осу¬ 
ществляется ввод охлаждающей среды в лопатку и распределение 
ее внутри лопатки для обеспечения требуемого отвода теплоты от 
отдельных участков лопатки и от всей лопатки. 

Системы охлаждения ГТУ и ГТД классифицируют по двум 
принципиальным признакам: по роду применяемого хладагента — 
на воздушные, жидкостные и воздушно-жидкостные (двухконтур¬ 
ные); по способу использования охладителя — на открытые, замкну¬ 
тые и полузамкнутые. 

Наибольшее распространение получила воздушная открытая си¬ 
стема охлаждения сопловых и рабочих лопаток (рис. 5.2, а), в кото¬ 
рой воздух 4 , отбираемый из компрессора 1, охладив лопатки тур¬ 
бины, поступает в ее проточную часть, смешивается с газом и со¬ 
вершает работу в части ступеней турбины за местом выпуска. Эта 
система сравнительно проста по конструкции и надежна в эксплу¬ 
атации, она является, по существу, единственной практически при¬ 
меняемой для охлаждения газовых турбин. Успехи в создании тур¬ 
бин с воздушными открытыми системами охлаждения значительно 
расширили границы их применения по температуре газа перед тур¬ 
биной. Следует отметить, что такие системы охлаждения имеют 
некоторые возможности для дальнейшего развития: совершенству¬ 
ется широко применяемый в современных ГТУ и ГТД конвективно¬ 
пленочный способ охлаждения; разрабатываются новые способы по- 
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Рис. 5.2. Системы охлаждения турбин: 

а - воздушная открытая; б - замкнутая; ѳ - полузамкнутая с отбором воздуха 
из компрессора и возвратом его в компрессор; 1 - компрессор; 2 - камера сгора¬ 
ния; 3 - турбина; 4 ~ подвод охлаждающего воздуха; 5 - циркуляционный насос 
(компрессор); 6 -радиатор 

ристого (проникающего) охлаждения; рассматриваются возможно¬ 
сти охлаждения с впрыском в охлаждающий воздух небольшого ко¬ 
личества охлаждающей жидкости, которая обеспечивает снижение 
температуры воздуха (и соответственно повышение его хладоресур¬ 
са) благодаря скрытой теплоте парообразования. 

Тем не менее следует признать, что дальнейшее радикальное 
продвижение по пути повышения начальной температуры газа, осо¬ 
бенно в стационарных и транспортных ГТУ и ГТД с большим ре¬ 
сурсом работы, может быть обеспечено в результате поиска и реали¬ 
зации более эффективных, чем воздушные открытые, систем охла¬ 
ждения, с иными, чем воздух, охлаждающими агентами. 

К таким системам охлаждения относится, например, паровое 
охлаждение (в частности, проникающее паровое охлаждение), иссле¬ 
дованное в СПбГТУ (ранее ЛПИ) под руководством проф. Л.В. Ар¬ 
сеньева. Проникающее паровое охлаждение может найти примене¬ 
ние для охлаждения лопаток газовых турбин, работающих в составе 
парогазовых установок. 

Гораздо меньшее развитие, по сравнению с воздушными откры¬ 
тыми системами охлаждения, получили жидкостные и двухконтур¬ 
ные системы охлаждения. Они применялись лишь в опытных дви¬ 
гателях и экспериментальных установках, тем не менее полученные 
результаты позволяют судить об их преимуществах перед воздуш¬ 
ными открытыми системами охлаждения, так как при постоянном 
повышении температуры газа в ГТД или ГТУ расход воздуха в воз¬ 
душных открытых системах охлаждения становится недопустимо 
большим. 
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Он велик также в ГТД с высокими степенями повышения давле¬ 
ния, при которых температура воздуха, отбираемого на охлаждение 
из компрессора, высока, а его хладоресурс мал. В этих случаях при¬ 
меняются специальные воздухоохладители и даже турбохолодиль¬ 
ные агрегаты, в которых температура воздуха понижается до задан¬ 
ного значения. Естественно, сложность и масса системы охлаждения 
при этом заметно возрастают, а надежность ее понижается. 

Жидкостное охлаждение лопаток применяют лишь в опытных 
ГТД. Это объясняется, с одной стороны, заметными усложнения¬ 
ми конструкции турбины, а с другой стороны, значительным про¬ 
грессом в развитии систем более простого воздушного охлаждения. 
Тем не менее жидкостное охлаждение лопаток, при котором коэффи¬ 
циенты теплоотдачи к жидкости могут во много десятков (и даже 
сотен) раз превышать коэффициенты теплоотдачи при воздушном 
охлаждении, постоянно привлекает к себе внимание исследователей 
и конструкторов. Результаты опытов показывают возможность со¬ 
здания турбин с жидкостным охлаждением, работающих при тем¬ 
пературе газа, близкой к стехиометрической. 

В двухконтурных (комбинированных) системах охлаждения те¬ 
плоносителем во внутренних герметичных полостях лопаток являет¬ 
ся вода, натрий или сплавы натрия с калием, а хладагентом, отби¬ 
рающим теплоту от специальных радиаторов лопатки, — воздух из 
компрессора или водяной пар. По конструкции двухконтурная систе¬ 
ма близка к чисто воздушной. Теплоотдача в лопатках двухконтур¬ 
ных систем осуществляется свободной конвекцией теплоносителя в 
замкнутых каналах или полостях лопаток. 

К двухконтурным системам охлаждения следует также отнести 
системы охлаждения сопловых лопаток, построенные по принципу 
тепловой трубы. 

Двухконтурные системы охлаждения рабочих лопаток и систе¬ 
мы охлаждения сопловых лопаток с использованием принципа те¬ 
пловой трубы пока не нашли практического применения. 

Воздушное охлаждение лопаток может осуществляться не толь¬ 
ко в открытой, но и в так называемой полузамкнутой системе; жид¬ 
костное охлаждение обычно — в замкнутой системе, хотя известны 
примеры применения открытого, так называемого внешнего жид¬ 
костного охлаждения и охлаждения водой “на выброс”; двухконтур¬ 
ное охлаждение можно осуществлять в открытых, замкнутых и по¬ 
лузамкнутых системах. 
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В замкнутых системах с жидкостным или двухконтурным охла¬ 
ждением лопаток (рис. 5.2, б) теплоноситель или агент циркулирует 
в замкнутом контуре, отбирая теплоту от лопаток и других охла¬ 
ждаемых деталей турбины 3 и отдавая его во внешнем радиаторе 6 
какому-либо хладагенту: атмосферному воздуху, воде или топливу, 
прокачиваемым соответственно вентилятором или насосом. Замкну¬ 
тые системы позволяют выбирать теплоноситель, отличающийся 
благоприятным сочетанием теплопередающих свойств. Кроме того, 
давление, при котором в замкнутой системе циркулирует теплоно¬ 
ситель, может быть существенно выше, чем максимальное давление 
рабочего тела в двигателе, а это позволяет повысить эффективность 
теплоотдачи от охлаждаемых элементов к теплоносителю. Однако 
замкнутые системы ухудшают эксплуатационную надежность уста¬ 
новки из-за значительного усложнения конструкции. Они заметно 
увеличивают массу ГТД вследствие введения радиатора, циркуляци¬ 
онного насоса 5 или компрессора; надежность ГТД снижается также 
из-за неизбежных утечек теплоносителя из системы, которые необ¬ 
ходимо восполнять. 

Полузамкнутые системы охлаждения (рис. 5.2, в) могут быть 
выполнены либо воздушными (в которых сопловые и рабочие ло¬ 
патки охлаждаются воздухом), либо воздушно-жидкостными (двух¬ 
контурными), например с сопловыми лопатками, охлаждаемыми по 
принципу тепловой трубы, и рабочими лопатками, охлаждаемыми 
по двухконтурной схеме. 

Полузамкнутые системы охлаждения могут выполняться в раз¬ 
личных вариантах: данный на рис. 5.2, в основной (простейший) ва¬ 
риант может усложняться: 

добавлением компрессора, дополнительно сжимающего (дожи¬ 
мающего) воздух, взятый за компрессором, перед подачей его в ло¬ 
патки, в целях компенсации гидравлических потерь в системе охлаж¬ 
дения; 

добавлением радиатора, в котором воздух, отобранный из ком¬ 
прессора и подаваемый к лопаткам для их охлаждения, предвари¬ 
тельно сам охлаждается, с целью повышения хладоресурса и соот¬ 
ветственно уменьшения его расхода. 

Основная особенность любого варианта полузамкнутой систе¬ 
мы охлаждения — возврат воздуха, отведенного из компрессора 1 и 
нагретого в элементах турбины 3, в проточную часть компрессора. 
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При этом с термодинамической точки зрения происходит регенера¬ 
ция теплоты, отведенной в процессе расширения газа в турбине. 

Нагретый воздух возвращается в ступени компрессора, стоящие 
перед той, из которой был выполнен отбор, смешивается с рабочим 
воздухом, подогревает его, и нагретая смесь сжимается до конечно¬ 
го давления. При этом, естественно, увеличивается работа сжатия 
в ступенях компрессора, расположенных за местом подвода воздуха, 
возвращаемого из турбины, в камеру сгорания поступает более горя¬ 
чий воздух, поэтому уменьшается расход топлива для нагрева возду¬ 
ха до температуры перед турбиной. При соответствующем выборе 
параметров ГТД и системы охлаждения можно повысить экономич¬ 
ность ГТД по сравнению с экономичностью двигателя с открытой 
системой охлаждения. 

Повышение температуры воздуха в проточной части компрессо¬ 
ра при подмешивании нагретого в турбине воздуха в некоторых слу¬ 
чаях способствует получению более высокого КПД последних ступе¬ 
ней компрессора, так как при этом возрастает удельный объем воз¬ 
духа, что может привести к увеличению длины лопаток. Это обсто¬ 
ятельство важно при больших степенях повышения давления, харак¬ 
терных для высокотемпературных ГТД, и сравнительно небольших 
мощностях. Кроме того, подводимый к компрессору воздух может 
использоваться для регулирования пограничных слоев на корпусе 
и профильных частях лопаток, что может привести к повышению 
КПД компрессорных ступеней. Принципиальным преимуществом 
полузамкнутых систем охлаждения является то, что через первый 
участок (ступень, группу ступеней или рядов) в турбине идет боль¬ 
ший расход рабочего тела, чем в турбине с открытыми системами 
охлаждения. Действительно, расход газа при входе в турбину с по¬ 
лузамкнутой системой охлаждения (на 1 кг/с воздуха, вошедшего в 
компрессор двигателя) определяется как 

п 

9тт\ — 1 + <7Ѵпт ~ (1 — С) 9тпоіі 

і= 1 

а в турбине с открытой системой охлаждения — 

п 

9тпт2 = 1 + 9тт — 9тпоі > 

і = 1 
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где д тт — относительный расход топлива в камере сгорания (в пер¬ 
вом приближении он может быть принят одинаковым в ГТД с любой 
из этих систем охлаждения); д то і — относительный расход воздуха, 
отбираемого на охлаждение г - го участка турбины (он тоже может 
быть принят одинаковым); ( — отношение расхода охлаждающе¬ 
го воздуха, возвращаемого в компрессор, к расходу, отобранному из 
компрессора на охлаждение какой-либо части (ступени) турбины. 

Утечки охлаждающего воздуха из системы охлаждения в коли¬ 
честве 20 % от полного расхода на охлаждение практически не вли¬ 
яют на КПД двигателя с полузамкнутой системой охлаждения, а 
в количестве до 10 % — и на удельную мощность двигателя. По¬ 
скольку (1 — С) ^ 1, то < 7 тогі > < 7 тг 2 - Если пренебречь утечками из 
полузамкнутой системы охлаждения, то можно считать, что полный 
расход газа д т гі = 1 + дтт в турбине с открытой системой охлажде¬ 
ния имеет место только в неохлаждаемой ее части, в то время как 
в турбине с полузамкнутой системой охлаждения такой же расход 
— во всех ступенях. Если к тому же учесть, что первые ступе¬ 
ни (или ступень) высокотемпературной турбины выполняются, как 
правило, более нагруженными, чем остальные, то отсюда следует, 
что при одинаковых параметрах газа и равном числе ступеней мощ¬ 
ность турбины с полузамкнутой системой охлаждения оказывается 
больше, чем с открытой. 

Недостатком полузамкнутых систем охлаждения является необ¬ 
ходимость тщательного уплотнения (но не герметизации, как в за¬ 
мкнутых системах) воздушного тракта сопловых и рабочих лопаток 
и сведения к минимуму гидравлических потерь в системе (гидравли¬ 
ческие потери начинают влиять на эффективность полузамкнутых 
систем охлаждения, если относительные потери полного давления во 
всем тракте больше 0,2 ... 0,25). Кроме того, конструкция двигателя 
усложнена из-за наличия тракта, отводящего воздух в компрессор. 

Введение любой системы охлаждения приводит к необходимо¬ 
сти значительного усложнения конструкции турбин и их деталей, в 
первую очередь лопаток, и повышению их стоимости по сравнению с 
неохлаждаемыми турбинами. При подводе и выпуске охлаждающе¬ 
го воздуха в проточную часть турбины возникают дополнительные 
(по сравнению с неохлаждаемыми турбинами) газодинамические и 
термодинамические потери. Поэтому охлаждение турбин следует 
рассматривать как вынужденный и трудный во многих отношениях 
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В 4 


4 

Рис. 5.3. Воздушное охлаждение газовой турбины (вторая опора ро¬ 
тора не показана): 

1 - внутреннее лабиринтное уплотнение; 2 - наружное лабиринтное уплотнение; 

3 - промежуточное воздушное уплотнение; ^ - диск 

и вместе с тем как необходимый способ повышения температуры Т т 
газа, а следовательно, и улучшения всех показателей ГТД и ГТУ. 

Особенности конструкции при введении охлаждения деталей и 
узлов газовой турбины видны на рис. 5.3 и 5.4. 

На рис. 5.3 представлена схема турбины, выполненной с конвек¬ 
тивным охлаждением всех трех дисков 4 путем радиального обдува 
воздухом В. Такое охлаждение характерно для сравнительно низко¬ 
температурных турбин и турбин ГТД с небольшим ресурсом. Объ¬ 
ясняется это тем, что наиболее нагретые детали турбины — сопло¬ 
вые и рабочие лопатки — в такой конструкции охлаждаются слабо. 
Теплота, поступающая от основного потока газа через рабочие ло- 
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Рис. 5.4. Внутреннее конвективное охлаждение сопловых лопаток 
первых двух ступеней и рабочих лопаток первой ступени газовой 
турбины: 

1 - сопловая лопатка первой ступени; 2 - наружный корпус; 3 - рабочая 

лопатка первой ступени; 4 - сопловая лопатка второй ступени;-- газ; 

-- воздух 

патки и диски, передается воздуху, обтекающему диски в основном 
в радиальном направлении. Помимо охлаждения элементов ротора, 
предусмотрено охлаждение подшипниковых узлов и элементов кор¬ 
пуса турбины. Воздух отбирается от основного потока за компрессо¬ 
ром (воздух высокого давления), а также за одной или несколькими 
промежуточными ступенями компрессора (воздух низкого давления). 
После охлаждения деталей в данном случае воздух смешивается с 
основным потоком газа, в иных конструкциях он может отводиться 
из турбины. 

Воздух Ві высокого давления используется для охлаждения тур¬ 
бинных дисков. Его давление в месте выпуска обычно выше да¬ 
вления основного потока газа. Благодаря этому, а также установке 
уплотнений предотвращается перетекание горячего газа в направле¬ 
нии к оси турбины. Расход воздуха, охлаждающего первый диск еле- 










ва, зависит от конструкции внутреннего 1 и наружного 2 воздушных 
лабиринтных уплотнений. Промежуточное воздушное уплотнение 3 
состоит из двух частей. Передняя (левая) часть имеет небольшое 
число уплотнительных гребешков, перепад давлений между возду¬ 
хом и газом на этой части невелик, задняя (правая) — большое число 
гребешков, перепад давлений здесь значительно больше. Такая кон¬ 
струкция препятствует прорыву газа через уплотнения. 

Воздух В 2 низкого давления может использоваться для охла¬ 
ждения подшипникового узла и/или второй и следующих ступеней 
турбины. 

В большинстве современных и перспективных ГТУ и ГТД внеш¬ 
нее конвективное охлаждение деталей оказывается недостаточно эф¬ 
фективным, и приходится применять значительно более сложное 
в конструктивном отношении внутреннее интенсивное охлаждение 
сопловых и рабочих лопаток (см. рис. 5.4). Для его осуществления 
конструируют узлы подвода воздуха к охлаждаемым элементам. 

Схемы подвода охлаждающего воздуха к лопаткам весьма раз¬ 
нообразны. Схема конструкции турбины с охлаждаемыми воздухом 
сопловыми лопатками первой 1 и второй 4 ступеней дана на рис. 5.4. 
К сопловым лопаткам 1 воздух В может подаваться со стороны на¬ 
ружного корпуса 2, внутреннего (в этом случае подвод аналогичен) 
или обоих корпусов 1 и 3 (рис. 5.5). Выбор варианта подвода воздуха 
зависит от конструктивной схемы двигателя, удобства организации 
подвода воздуха (снаружи, изнутри), необходимости охлаждать не 
только сопловые лопатки 2 (см. рис. 5.5), но и прилегающие к ним 
элементы корпуса. 

На. рис. 5.6 даны некоторые из возможных схем подвода воз¬ 
духа к рабочим лопаткам с внутренним охлаждением. В схеме на 
рис. 5.6, а охлаждающий воздух В поступает внутрь рабочих лопа¬ 
ток 4 по зазору 1 между покрывным диском (дефлектором) 2 и основ¬ 
ным диском 3 аналогично тому, как это происходит при радиальном 
охлаждении дисков (см. рис. 5.3). Специальный уплотняющий диск 
или (чаще) кольцо 5 с другой стороны основного диска 3 предотвра¬ 
щает утечки воздуха из системы охлаждения. 

Радиальное течение охлаждающего воздуха В может осуще¬ 
ствляться по зазорам 1 с двух сторон диска 3 (рис. 5.6, б), что по¬ 
зволяет более эффективно охлаждать обе его стороны. 

При внутреннем охлаждении по замкнутой схеме (рис. 5.6, в) 
воздух В подводится под левый покрывной диск 2, проходит охла¬ 
ждающие каналы во входных и выходных кромках лопаток 4 , меняет 
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направление течения на противоположное и выходит в радиальные 
каналы (или канал) в центральной части лопатки, а затем в полость 
между лопатками, соединенную с системой отвода воздуха и изоли¬ 
рованную от системы подвода. 

По схеме, показанной на рис. 5.6, г, воздух В подается внутрь 
лопаток 4 по радиальным каналам 6 , выполненным в диске 3. В 
этом случае покрывные диски или (чаще) кольца 5 с обеих сторон 
диска 3 на периферии служат лишь для уплотнения, а не для подвода 
охлаждающего воздуха. 

При конструировании подвода воздуха к ротору находят приме¬ 
нение практически все рассмотренные схемы. В конструкциях со¬ 
временных роторов возникают большие нагрузки на диски от инер¬ 
ционных сил лопаток и различного рода покрывных дисков (дефлек¬ 
торов), служащих для подвода воздуха к лопаткам. Напряжения 
от инерционных сил в основном диске настолько возрастают, что 
уже не охлаждаемые лопатки, а диск становится наименее прочным 
элементом конструкции. Кроме того, покрывные диски, эксплуати¬ 
рующиеся в тяжелых теплонапряженных условиях, также являются 
критическими элементами конструкции. Поэтому принимают кон¬ 
структивные меры, повышающие надежность дисков охлаждаемой 
турбины. Они сводятся в оснозном к снижению массы элементов 
системы охлаждения, закрепляемых на диске. 

Любые нерегулируемые утечки воздуха из системы охлаждения 
приводят к уменьшению КПД и мощности ГТД вследствие непроиз¬ 
водительных затрат мощности на сжатие воздуха, не поступающего 
на охлаждение, термодинамических и газодинамических потерь, воз¬ 
никающих при неупорядоченных утечках в проточную часть турби¬ 
ны. Вместе с тем при неудачной конструкции возможно перетекание 
продуктов сгорания из проточной части в воздушные полости. При 
прорыве газа в воздушные полости полностью нарушается работа 
системы охлаждения. Поэтому уплотнениям воздушного тракта си¬ 
стемы охлаждения уделяют большое внимание при конструировании 
любой охлаждаемой турбины. 

Один из вариантов расположения лабиринтных уплотнений, 
препятствующих таким перетеканиям газа и воздуха, показан на 
рис. 5.3. Еще более развитая система уплотнений при подводе воз¬ 
духа к ротору приведена на рис. 5.7. Система уплотнений располо¬ 
жена со стороны подвода охлаждающего воздуха к ротору. Воздух 
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Рис. 5.7. Схема уплотнений тракта под¬ 
вода охлаждающего воздуха к ротору 


поступает в полость А, образуемую уплотнениями 5 и 9. Уплотне¬ 
ния 9 я 12 предотвращают перетекание воздуха повышенного давле¬ 
ния из полости А в полость В. Уплотнение 9 отделяет полость А 
от кольцевой камеры Б. Часть воздуха из сопловых отверстий 10 
направляется через отверстия 6 в покрывном диске 8 в кольцевую 
камеру 7, а из нее — на охлаждение рабочих лопаток 4- 

В такой конструкции обеспечиваются минимальные утечки воз¬ 
духа из полости А в полость Г с пониженным давлением, а также из 
полости В в полость А. Минимизации утечек достигают примене¬ 
нием нескольких каналов, служащих для перепуска вредных утечек 
из уплотнений 5, 9 и 12 в промежуток между зубцами уплотнения 5. 
При этом, как показано стрелками, утечки из уплотнений 9 и 12 в 
полость Б направляются через отверстия 11 в трубках 1 в кольцевой 
канал 2 и через отверстия 10 в корпусе уплотнения 3 в объем между 
первым (слева) и вторым зубцами уплотнения 5. 

В турбинах некоторых ГТД применяют комбинированные двух¬ 
поточные схемы подвода воздуха в ротор. Суть такого подвода в 
том, что на охлаждение передней части рабочей лопатки подводят 
воздух высокого давления, а на охлаждение выходной кромки — бо¬ 
лее низкого давления. При этом рационально используется охла¬ 
ждающий воздух и сводятся к минимуму перетечки его в проточ¬ 
ную часть. Однако подвод воздуха из двух мест заметно усложняет 
конструкцию двигателя. 
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Рис. 5.8. Схема узла подвода охлаждающе¬ 
го воздуха к первой ступени турбины авиа¬ 
ционного двигателя с предварительной за¬ 
круткой охлаждающего воздуха: 

1 - аппарат спутной закрутки; 2 - уплотнение; 3 - 
направление вращения ротора 

Место ввода воздуха в ротор можно выполнять различными спо¬ 
собами, но в любом случае стремятся уменьшить потери давления, 
возникающие при подводе воздуха из отверстий в неподвижном кор¬ 
пусе к вращающемуся ротору, и по возможности снизить темпера¬ 
туру торможения воздуха, поступающего к ротору. С этими целями 
выполняют сопла и отверстия для подвода воздуха к ротору, оси 
которых наклонены к поверхности диска. На рис. 5.8 дана схема 
узла подвода охлаждающего воздуха с предварительной закруткой 
к первой ступени турбины авиационного двигателя КВ.211 фирмы 
Роллс-Ройс. Такую закрутку осуществляют аппаратом 1 спутной 
закрутки (или подкручивающей решеткой). 

При непосредственном (через отверстия, оси которых парал¬ 
лельны оси турбины) подводе воздуха к рабочим лопаткам темпе¬ 
ратура его возрастает по сравнению с температурой в месте отбо¬ 
ра на величину подогрева А7 Ц , создаваемого работой инерционных 
(центробежных) сил. Этот подогрев определяется как 

ДТц = и 2 /[2Як/(к — 1)], 
где к — показатель адиабаты. 
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При окружной скорости и = 300 ... 400 м/с на радиусе, где рас¬ 
положены отверстия для подвода воздуха, воздух подогревается на 
40 ... 70 К. В схеме с предварительной закруткой в направлении вра¬ 
щения (спутной закруткой) происходит снижение температуры тор¬ 
можения воздуха: 

в абсолютном движении 


Т + 


К — 1 9 
-СГ 

2 Кк 


в относительном движении 


гг , к ~ 1 2 

1 + -гг;—ю 
2 Кк 


где гг 2 = с 2 — 2нссоз а + и 2 ; а — угол выхода потока из подкручи¬ 
вающей решетки. 

Снижение температуры охлаждающего воздуха при расшире¬ 
нии его в подкручивающей решетке ДТ Р = Т* — = 2(иссоза — 

—и 2 )/[2Кк/(к — 1)]. Обычно АГр = 60 ... 90 К. 

Таким образом, суммарное снижение температуры при наличии 
аппарата спутной закрутки может составлять ДТе = АГ Ц + ДГ Р = 
= 90 ... 160 К по сравнению со схемой без такого аппарата. Вместе 
с тем в аппарате спутной закрутки срабатывается часть распола¬ 
гаемого перепада давления, что в ряде случаев может усложнить 
конструирование охлаждающих каналов в лопатке, если по условиям 
теплообмена в них необходимо предусматривать различные интенси¬ 
фикаторы, также создающие дополнительное гидравлическое сопро¬ 
тивление. Большое суммарное сопротивление всего тракта охлажда¬ 
ющего воздуха может препятствовать прокачиванию через лопатки 
необходимого расхода воздуха. 

Основные задачи, решаемые при выборе способов подвода воз¬ 
духа и уплотнения узлов, — максимально возможная экономия и ра¬ 
циональное использование воздуха в лопатках. 


5.1.2. Конструкции охлаждаемых лопаток 

Среди всех деталей газовых турбин, требующих охлаждения, 
наиболее нагретыми и нагруженными являются лопатки, в первую 
очередь рабочие лопатки. 

Лопатки с воздушным охлаждением. Наибольшим много¬ 
образием схем охлаждения отличаются сопловые и рабочие лопатки с 
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воздушным открытым охлаждением. Это объясняется стремлением 
создать эффективную конструкцию лопатки, на охлаждение которой 
требуется минимальное количество воздуха, обеспечить минималь¬ 
ные потери при охлаждении и гидравлические потери при течении 
охлаждающего воздуха, а также обеспечить требуемый запас проч¬ 
ности. 

Поскольку однозначного решения этой задачи нет, возможны 
многочисленные варианты конструкций, чем и объясняется много¬ 
образие уже разработанных схем охлаждения лопаток. Кроме того, 
в совокупности перечисленные требования очень трудно удовлетво¬ 
ряются при изготовлении лопаток. Постоянное развитие технологии 
изготовления охлаждаемых лопаток расширяет возможности совер¬ 
шенствования схем охлаждения, что тоже приводит к многообразию 
лопаток с воздушным охлаждением. 

Простейшими схемами внешнего воздушного охлаждения рабо¬ 
чих лопаток являются охлаждение теплоотводом в замковую часть 
и парциальное охлаждение. 

Отвод теплоты от рабочей части 1 лопатки (рис. 5.9) в замко¬ 
вую часть осуществляется небольшим количеством воздуха, кото¬ 
рый обдувает ротор (диск) 3 и продувается через монтажные зазоры 
замкового соединения 2. Иногда этот способ охлаждения называют 
охлаждением путем продувки воздуха через монтажные зазоры. Рас¬ 
пределение температуры по длине лопаток в этом случае определя¬ 
ется теплопроводностью материала лопатки; при этом охлаждается 
корневая, наиболее нагруженная, часть лопатки. 

Приближенно можно считать, что на 2/3 длины I лопатки (от 
ее вершины) температура металла лопатки равна температуре об¬ 
текающего ее газа с учетом торможения по относительной скорости, 
а на 1/3 (у корня) изменяется по закону кубической параболы: 

Т = Т Л - а{1 /3 - х)\ 

где Т л — температура лопатки в сечениях, отстоящих от корневого 
сечения на расстояниях х > 1/3. 

При х = 0 (в корневом сечении) Т л \ = Т л — а{1/ З) 3 , откуда 
а — {Т л — Т л і)/(//3) 3 . 

Температура лопатки в корневом сечении при продувке воздуха 
через монтажные зазоры Т л \ = Т* ю — (100 ... 150) К. Температура 
Т г % — температура обтекающего лопатку газа с учетом торможения 
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Рис. 5.9. Ступень турбины с лопатками, охлаждаемыми 
отводом теплоты в замковую часть: 

1 - рабочая часть лопатки; 2 - замковое соединение лопатки и диска; 
3 - диск; 4 ~ отверстие для перепуска воздуха, охлаждающего диск; 
5 - экран; 6 - отверстие для перепуска воздуха, охлаждающего тур- 




















по относительной скорости, т.е. температура слоя газа, прилегаю¬ 
щего к стенке лопатки. Ее определяют по термодинамической тем¬ 
пературе Т т газа и приращению температуры АТ вследствие тормо¬ 
жения: Т* ш = Т г + АТ. В качестве термодинамической температуры 
берут среднюю арифметическую температуру на входе в лопаточный 
канал колеса и на выходе из него, а АТ находят по формуле 

АТ = 0,45 лѵЦср, 

где іі'і — относительная скорость газа на входе в рабочее колесо; 
с р — теплоемкость газа при постоянном давлении. 

Рассмотренный способ охлаждения лопаток применяют либо для 
низкотемпературных турбин, либо для ступеней турбин, не требую¬ 
щих интенсивного охлаждения. 

Для охлаждения корневых частей рабочих лопаток небольшой 
длины может применяться другой способ внешнего воздушного охла¬ 
ждения — так называемое парциальное охлаждение и его разновид¬ 
ность — парциально-корневое охлаждение. При парциальном охла¬ 
ждении рабочих лопаток воздух подают через сектор, в котором соп¬ 
ловые лопатки отсутствуют. При этом рабочие лопатки омывают¬ 
ся попеременно то газом, то воздухом. Вследствие большой часто¬ 
ты вращения устанавливается практически постоянная температу¬ 
ра лопатки. В отличие от парциального при парциально-корневом 
охлаждении воздух в большом количестве (до д то = 0,1... 0,15) про¬ 
ходит через воздушные сопла, располагающиеся по всей окружности 
и представляющие собой профилированную соответствующим обра¬ 
зом прикорневую часть обычных сопловых лопаток. Такой способ 
охлаждения целесообразно применять в регенеративных ГТД малой 
мощности. В них воздух за регенератором, поступающий не только 
в камеру сгорания, но и в ряд воздушных сопл, будучи достаточно 
нагретым, совершает полезную работу в прикорневой части следую¬ 
щего за сопловым аппаратом рабочего колеса. Одновременно он изо¬ 
лирует эту часть и диск от воздействия потока горячего газа. В ГТД 
малой мощности размеры лопаток весьма малы (иногда их высота 
и хорда — менее 20 мм), и подобный способ может оказаться един¬ 
ственно пригодным для их охлаждения, поскольку в лопатках мало¬ 
размерных турбин трудно осуществить внутреннее охлаждение. 

Для первых ступеней турбин современных ГТД всех типов при¬ 
ходится выбирать значительно более интенсивные и сложные спосо¬ 
бы охлаждения. 
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Рис. 5.10. Способы воздушного охлаждения турбинных лопаток: 
а - конвективное; б - конвективно-пленочное; в - пористое; 1 - канал для охла¬ 
ждающего воздуха; 2 - отверстия для выпуска охлаждающего воздуха; 3 - по¬ 
лость для подвода воздуха; 4 ~ Щель для прохода воздуха; 5 - вставка-дефлектор; 
6 - ребро; 7 - щель; 8 - поры для выпуска воздуха 


Существуют три основных способа интенсивного воздушного 
охлаждения лопаток турбины: внутреннее конвективное, загради¬ 
тельное (или пленочное) и проникающее (или пористое) (рис. 5.10). 
Наибольшее распространение получили конвективное охлаждение и 
комбинированное конвективно-пленочное охлаждение. При каждом 
способе охлаждения и любой конструктивной схеме лопатки в ней 
выполняется система каналов 1 , отверстий 2, полостей 3, щелей 4, 7, 
ребер 6, вставок 5 и других элементов (в различных сочетаниях), 
предназначенных для пропуска охлаждающего воздуха и интенси¬ 
фикации теплоотдачи от металла лопатки к воздуху. 

Особым разнообразием отличаются конструкции рабочих лопа¬ 
ток с конвективным и конвективно-пленочным охлаждением. В них 
воздух подводится через корневую часть и растекается по внутрен¬ 
ним каналам в различных направлениях: 

по каналам внутри лопатки, вдоль нее, с выходом через верхний 
торец в радиальный зазор (лопатка с продольной схемой течения 
воздуха) или через отверстия, отделенные от подводящих, в замко¬ 
вую часть, предварительно изменив направление течения к перифе¬ 
рийному, и обратно (лопатка с продольно-петлевой схемой течения 
воздуха); 

одновременно в продольном и поперечном направлениях относи¬ 
тельно пера, лопатки с выходом в обоих направлениях; 

поперек пера лопатки с выходом через отверстия или щели, рас¬ 
положенные в выходной кромке или на вогнутой стороне профиля 
лопатки вблизи выходной кромки. 
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Лопатки с продольным течением воздуха раньше изготовляли 
коваными, в настоящее время — только литыми. Такой способ срав¬ 
нительно прост. В литых лопатках воздух В входит параллельно во 
все каналы 1, протекает к периферии и смешивается с газом в ради¬ 
альном зазоре (рис. 5.11). Отличаются лопатки (рис. 5.11, а, б) чи¬ 
слом, формой и расположением охлаждающих каналов в пере. При 
этом система мелких каналов в лопатке обеспечивает более эффек¬ 
тивное охлаждение. 

В лопатках с продольной схемой течения наблюдается значи¬ 
тельная неравномерность температуры АТ металла как по длине, 
так и по сечению. Особенно нагретыми оказываются входная и 
выходная кромки, что объясняется, с одной стороны, трудностью 
размещения охлаждающих каналов в непосредственной близости от 
кромок, а с другой стороны, тем, что тепловые потоки на этих участ¬ 
ках максимальны. 

Для повышения эффективности охлаждения лопаток с продоль¬ 
ной схемой течения теплообмен интенсифицируют применением раз¬ 
личных турбулизаторов (ребер, штырьков, тесных каналов и т.п.) 
во внутренних каналах и полостях. Определенными преимущества¬ 
ми обладает также лопатка с продольно-петлевой схемой течения 
воздуха (рис. 5.11, ѳ). Воздух через отверстия на одной стороне 
удлиненной ножки поступает в продольные каналы 1 и 3 вблизи 
кромок, охлаждает их, затем на периферии меняет направление на 
противоположное и течет к корню лопатки по центральному кана¬ 
лу 2, выходя с противоположной стороны ножки. В периферийной 
части лопатки выполнены небольшие отверстия 4 Д ля удаления из 
охладителя посторонних примесей, например пыли. При такой схеме 
удается лучше охладить кромки лопатки и более полно использовать 
хладоресурс воздуха. 

В лопатках с продольно-поперечным (смешанным) направлени¬ 
ем течения охлаждающего воздуха внутренняя полость для орга¬ 
низации такого охлаждения обычно бывает пересечена цилиндриче¬ 
скими штырьками, некоторые из них (или даже все) могут образо¬ 
вывать круглые перемычки (рис. 5.11, г, д). Штырьки 6 соединяют 
выпуклую и вогнутую поверхности профильной части лопатки. Кро¬ 
ме штырьков применяют прерывистые и наклонные перегородки 7 
различной формы, отклоняющие воздух от течения только в ради¬ 
альном направлении. 
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Рис. 5.11. Рабочие лопатки с конвективным воздушным охлажде¬ 
нием: 

а, б - продольным; в - продольно-петлевым (петлевым при двойном ходе 
воздуха); г, д - продольно-поперечным; е - продольно-поперечным в дефлек¬ 
торной лопатке; 1-3 - каналы; 4 ~ отверстие; 5 - ребро; 6 - штырьки; 7 - 
перегородка; 8- поясок; 9 ) 11 - щели; 10- дефлектор 
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Штырьки, перемычки и перегородки являются турбулизатора- 
ми, которые интенсифицируют теплообмен в охлаждаемых лопат¬ 
ках. При их применении одновременно происходит увеличение по¬ 
верхности охлаждения. Эти элементы не являются несущими с точ¬ 
ки зрения прочности. Они сами нагружают замковое соединение и 
лопатку (особенно ее прикорневые сечения), увеличивая в них на¬ 
пряжения от действия инерционных сил. Поэтому введение турбу- 
лизаторов целесообразно в тех случаях, когда обусловленный ими 
рост напряжений в лопатке компенсируется снижением ее темпе¬ 
ратуры благодаря турбулизации и повышением запаса прочности 
(при сохранении ресурса) или срока службы (при сохранении запаса 
прочности). Иначе усложнение конструкции и повышение стоимо¬ 
сти лопаток являются неоправданными. Отметим, что перегородки 
и штырьки существенно увеличивают гидравлическое сопротивле¬ 
ние внутренних каналов. 

Типичной конструкцией лопатки с продольно-поперечным тече¬ 
нием охлаждающего воздуха относительно профильной части явля¬ 
ется лопатка с дефлектором (тонколистовой профилированной встав¬ 
кой) 10 (рис. 5.11, е), который центрируется относительно внутрен¬ 
ней поверхности лопатки по опорным и направляющим пояскам 8. 
Охлаждающий воздух В подается прежде всего во внутреннюю по¬ 
лость дефлектора. Внутренняя поверхность лопатки имеет ребра 5 
в зоне входной кромки. В передней кромке дефлектора выполнены 
отверстия или щели 9 , через которые воздух из внутренней полости 
дефлектора натекает струями на поверхность лопатки в зоне вход¬ 
ной кромки. Охлаждая кромку, воздух растекается в охлаждающие 
каналы 1 шириной обычно 0,4 ... 0,6 мм между внутренней поверхно¬ 
стью лопатки и дефлектором. Каналы 1 в некоторых лопатках име¬ 
ют оребрение в направлении течения воздуха со стороны выпуклой 
и вогнутой поверхностей. Кроме того, в лопатках дефлекторного ти¬ 
па интенсифицируют теплообмен с внутренней воздушной стороны 
путем струйного натекания воздуха на эти поверхности через щели 
или отверстия в дефлекторе. За дефлектором весь воздух смешива¬ 
ется и вытекает через щели 11 в зоне задней кромки. 

Лопатки дефлекторного типа с продольно-поперечным течением 
охлаждающего воздуха обладают следующими преимуществами по 
сравнению с лопатками, имеющими систему продольных каналов: 

струйное охлаждение входной кромки, оребрение кромки и сре¬ 
динных частей, а также узких щелей в выходной кромке способству¬ 
ют сближению распределения коэффициентов теплоотдачи по обводу 
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профиля со стороны воздуха и газа и обеспечивают более равномер¬ 
ное распределение температуры по сечению лопатки, а следователь¬ 
но, и снижение термических напряжений в ней; 

дефлектор и различные способы интенсификации теплообмена 
позволяют дифференцированно охлаждать лопатки как по сечени¬ 
ям, так и по длине, что также способствует выравниванию поля 
температур и обеспечению равнопрочности всех участков лопатки; 
кроме того, дефлектор лопатки является демпфером, уменьшающим 
опасность резонансных колебаний лопатки. 

Вместе с тем такая конструкция рабочей лопатки имеет ряд не¬ 
достатков: 

конструктивные и технологические сложности обусловлены, в 
частности, трудностью размещения дефлекторов в заданном поло¬ 
жении; поскольку форма хвостовика лопатки совершенно отличается 
от формы профильной ее части, а размеры хвостовика, через кото¬ 
рый обычно вставляют дефлектор, ограничены, затруднено приме¬ 
нение такой формы дефлектора, 
при которой передача теплоты бы¬ 
ла бы максимальной; 

при длительной эксплуатации 
дефлектор может изнашиваться по 
опорным пояскам до полного исти¬ 
рания ввиду колебаний лопатки; 

выпуск воздуха через заднюю 
кромку лопатки требует ее утол¬ 
щения, что приводит к снижению 
КПД турбины. 

Приведенные ниже конструк¬ 
тивные и технологические реше¬ 
ния позволяют исключить указан¬ 
ные недостатки. 

В лопатке, выполненной из 
двух частей, соединенных пайкой 
и сваркой (рис. 5.12), точность 
размещения дефлектора соответ¬ 
ствует заданной, а возможности 
интенсификации теплообмена рас¬ 
ширяются. К такой лопатке де¬ 
флектор крепят в двух местах — 



А-А увеличено 



Рис. 5.12. Лопатка с дефлек¬ 
тором, изготовленная из двух 
частей 
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к верхнему торцу и хвостовику. 

Для компенсации разных тепло¬ 
вых расширений лопатки и де¬ 
флектора последний имеет ком¬ 
пенсаторы в виде выштампо- 
вок, которые одновременно мо¬ 
гут служить опорными участ¬ 
ками для фиксации дефлектора. 

Лопатки составной конструк¬ 
ции отличаются также малой 
толщиной профиля, а следо¬ 
вательно, обеспечивают малые 
газодинамические потери. 

В рабочих лопатках с вну¬ 
тренней полостью изогнутой 
формы, изготовляемых из еди¬ 
ной отливки, операция установ¬ 
ки дефлектора упрощается. 

Для уменьшения газодинамических потерь выпуск охлаждаю¬ 
щего воздуха иногда организуют не через отверстия 3 в выходной 
кромке (рис. 5.13), а через щели 4, выполняемые на вогнутой стороне 
профиля. 

Одним из трудно охлаждаемых участков лопатки дефлектор- 
ного типа с поперечным течением охлаждающего воздуха являет¬ 
ся выходная кромка. Интенсивность ее охлаждения может быть 
увеличена на 20% (данные С.3. Копелева) благодаря применению 
зигзагообразных перемычек 2 (рис. 5.14) в сочетании с прерывисты¬ 
ми продольными выступами 1 на внутренних поверхностях. При 
правильном выборе формы перемычек интенсификация охлаждения 
достигается практически без увеличения гидравлического сопроти¬ 
вления щелей в кромке. Толщину перемычек принимают примерно 
равной толщине стенки лопатки, что позволяет уменьшить концен¬ 
трацию напряжений в месте сопряжения перемычки и стенки. Рас¬ 
прямленные участки перемычек на выходе обеспечивают снижение 
гидравлических потерь при смешении потока газа с воздухом за ло¬ 
патками. Перемычки в рабочих лопатках изгибают так, чтобы по¬ 
ток воздуха направлялся к внутреннему обводу проточной части. 
Благодаря этому создается вынужденное течение воздуха в напра¬ 
влении, противоположном действию инерционных сил, возникающих 



Рис. 5.13. Выходная кромка охла¬ 
ждаемых лопаток: 
а, б - с отверстиями; в - со щелями; 
1 - зона смешения потоков; 2 - выход¬ 
ная кромка; 3 - отверстие в кромке; 4 ~ 
щель на вогнутой стороне профиля 
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Рис. 5.14. Схема установки турбулизаторов 
во внутреннем канале выходной кромки ра¬ 
бочих лопаток с поперечным течением охла¬ 
ждающего воздуха: 

1 - прерывистые выступы; 2 - зигзагообразные пе¬ 
ремычки 


при вращении лопатки. Такое течение воздуха способствует уси¬ 
лению его турбулизации в узких и относительно длинных щелях в 
выходной кромке (отношение длины щели к гидравлическому диа¬ 
метру составляет 10... 20). 

При изготовлении таких лопаток несколько усложняется литей¬ 
ная оснастка, что, однако, не вносит заметных трудностей в процесс 
точного литья и мало изменяет стоимость изготовления лопаток. 

С повышением температуры газа перед турбиной внутреннее 
конвективное воздушное охлаждение не может обеспечить заданную 
глубину и равномерность охлаждения. Особенно трудно охладить 
лопатки на наиболее теплонапряженных участках (у кромок и торце¬ 
вых поверхностей межлопаточных каналов). В этих случаях приме¬ 
няют комбинированное конвективно-пленочное охлаждение лопатки 
или ее участков. При таком охлаждении воздух выдувается на по¬ 
верхность лопатки, как правило, через отверстия малого диаметра 
(обычно 0,4 ... 0,6 мм), оси которых составляют угол с касательной 
к поверхности. Угол наклона оси отверстия к касательной должен 
быть таким, чтобы отрицательное газодинамическое воздействие 
выдуваемых струй на основной поток было минимальным. (Мно¬ 
гими исследованиями показано, что оптимальные углы, как прави¬ 
ло, близки к 30°.) Комбинированный характер такого охлаждения 
определяется тем, что, во-первых, не вся поверхность лопатки мо¬ 
жет иметь пленочное охлаждение, а лишь отдельные ее участки, то¬ 
гда как остальные участки охлаждаются внутренним конвективным 
способом; во-вторых, практически в любой конструкции пленочно¬ 
му охлаждению поверхности лопатки предшествует конвективное, 
которое осуществляется до выхода воздуха на поверхность при его 
течении по внутренним каналам. 
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Отверстия, через которые воздух выдувается на поверхность 
лопатки, расположены обычно рядами; их размеры, шаги и углы 
наклона определяют по результатам расчета теплообмена. Обыч¬ 
но применяют несколько рядов отверстий, расположенных в шах¬ 
матном порядке, поскольку вследствие размывания газом защитного 
пристеночного слоя его необходимо “подпитывать” воздухом, подво¬ 
димым через дополнительные ряды отверстий. 

Так как давление газа, обтекающего лопатку, не одинаково по 
обводу профиля, для требуемого по условиям охлаждения распреде¬ 
ления полного расхода воздуха по поверхности лопатки и его эко¬ 
номии в лопатке выполняют отделенные друг от друга полости, в 
каждую из которых в идеальном случае подают воздух определен¬ 
ного давления. В реальных конструкциях полостей может быть не 
более пяти, а охлаждающий воздух подводят обязательно из полости 
за компрессором и иногда из промежуточной ступени компрессора. 
Воздух с давлением за компрессором охлаждает входную кромку ло¬ 
патки, а воздух с давлением в промежуточной ступени компрессора 
— часть лопатки, примыкающую к выходной кромке. 

Схема рабочей лопатки с конвективно-пленочным охлаждением 
дана на рис. 5.15. У этой лопатки интенсивное пленочное охлажде¬ 
ние имеют входная кромка 1 и верхний торец 2. Наклон осей охла¬ 
ждающих отверстий 3 под некоторым углом к оси вращения ротора 
турбины способствует повышению эффективности охлаждения. Ло¬ 
патка имеет две системы охлаждающих продольных каналов, в обе 
подводится воздух В, взятый за компрессором. 

В лопатках с пористым охлаждением (рис. 5.16) воздух, прохо¬ 
дя через мелкие отверстия (поры) 4 в стенке лопатки, отбирает у 
нее теплоту и, вытекая на наружную поверхность, образует тепло¬ 
защитную пленку. Если поры расположены близко друг к другу, 
то отдельные струйки воздуха сливаются вблизи поверхности и за¬ 
трудняют подвод теплоты к стенке. 

Пористое охлаждение отличается более высокой эффективно¬ 
стью, чем все рассмотренные способы охлаждения. При такой схеме 
охлаждения можно получить температуру материала лопатки, близ¬ 
кую к температуре охлаждающего воздуха. 

Конструктивно лопатки с пористым охлаждением сравнительно 
просты: они имеют оболочку 2 (см. рис. 5.16) из пористого матери¬ 
ала, закрепленную либо на массивном стержне 1 , либо на несущей 
оболочке из листового материала с системой дозирующих отверстий. 


10 - 10681 
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Рис. 5.16. Профили лопаток с пористым охлаждением: 
а - лопатка с массивным стержнем и системой продольных раздаточ¬ 
ных каналов; б - полая лопатка из листового материала с системой 
дозирующих отверстий; 1 - стержень; 2 - оболочка; 3 - канал для 
воздуха; 4 ~ отверстие 


К профильной части воздух подводят через отверстия в хвостовике 
лопатки аналогично тому, как это делают в некоторых лопатках с 
конвективным охлаждением. 

Широкое распространение лопаток с пористым охлаждением 
ограничено в основном из-за технологических и эксплуатационных 
трудностей. Пористые материалы имеют обычно весьма низкую 


290 








прочность и, что еще более существенно, нестабильную проница¬ 
емость, поскольку их нерегулярно расположенные каналы подвер¬ 
жены засорению и окислению. К тому же пористые материалы и 
лопатки из них имеют высокую стоимость. 

Важнейшей проблемой создания лопаток с пористым охлажде¬ 
нием является изготовление оболочек с заданной пористостью. Та¬ 
кие оболочки можно получить различными способами. Например, 
альтернативными пористым оболочкам являются перфорированные 
оболочки. Они достаточно прочны, имеют регулярную проницае¬ 
мость, однако по эффективности существенно уступают пористым. 
Это объясняется тем, что истекающие из отверстий перфорации 
струйки охладителя дискретны и в этом случае не происходит не¬ 
прерывного оттеснения горячего газа от поверхности. Кроме того, 
при прохождении через короткие каналы перфорации охлаждающий 
воздух не успевает существенно нагреться, т.е. его хладоресурс в 
значительной степени не реализуется. 

Компромиссными между пористыми и перфорированными обо¬ 
лочками являются составные проницаемые оболочки — СПО (иногда 
называемые “вафельными”), которые в определенной мере сочетают 
достоинства пористых и перфорированных оболочек. 

Получить такие оболочки можно из нескольких перфорирован¬ 
ных металлических пластин, каждая из которых имеет сквозные от¬ 
верстия и разветвленную систему каналов. При сборке отверстия 
отдельных пластин смещают относительно друг друга, в результа¬ 
те чего охлаждающий воздух движется внутри СПО зигзагообразно. 
При этом возможно существенное увеличение поверхности внутрен¬ 
них каналов (что свойственно пористым материалам). Регулярные 
отверстия и каналы обеспечивают стабильную пропускную способ¬ 
ность СПО, что характерно для перфорированных оболочек. В СПО 
исключается уменьшение проницаемости, вызванное окислением при 
нагреве. Число слоев (пластин) в оболочке может быть от двух до 
четырех. На рис. 5.17 дана схема трехслойного проницаемого мате¬ 
риала. 

Лист такого материала состоит из двух нижних слоев 1 и 2 
с фасонными поверхностями, полученными фототравлением, кото¬ 
рые образуют систему внутренних каналов строго определенной фор¬ 
мы и размеров, и верхнего слоя 3 с системой отверстий диаметром 
0,1... 0,2 мм, через которые воздух выходит на поверхность лопат¬ 
ки. Развитые поверхности теплообмена двух нижних слоев обеспечи- 
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Рис. 5.17. Схема трехслойного 
проницаемого материала для 
оболочек лопаток 


вают высокую интенсивность 
конвективного теплообмена, а 
воздух, поступающий на охла¬ 
ждаемую поверхность лопатки, 
создает на ней защитный слой. 
Для перепуска воздуха от од¬ 
ного слоя к другому предназна¬ 
чены отверстия, выполненные в 
нижних слоях оболочки. 

Процесс фототравления по¬ 
зволяет варьировать размеры и 
формы охлаждающих каналов в 
широком диапазоне. Выступы 


могут иметь в сечении не только круг, но и квадрат или ромб 
(рис. 5.18). Можно изменять также наклон осей каналов к охлажда¬ 
емой поверхности. В результате последующей штамповки оболочки 
лопатки из многослойного листа получают переменную по профиль¬ 
ной части проницаемость материала, обеспечивающую наиболее эф¬ 
фективное охлаждение. 

Отметим, что применение СПО, как и перфорированных обо¬ 
лочек, ведет, по сравнению с “идеальным” пористым, к снижению 



Рис. 5.18. Схема проницаемого (вафель¬ 
ного) материала: 

1 - входная пластина; 2 - перемычка; 3 - вход¬ 
ные отверстия; 4 ~ выходная пластина; 5 - вы¬ 
ходные отверстия 
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эффективности охлаждения. Тем не менее такие лопатки превосхо¬ 
дят лопатки с конвективно-пленочным охлаждением. 

Число конструктивных вариантов (схем) охлаждаемых сопло¬ 
вых лопаток не столь велико, как число вариантов рабочих лопа¬ 
ток. Это можно объяснить, в частности, тем, что и при относитель¬ 
ной простоте конструкции неподвижных лопаток можно обеспечить 
достаточно эффективное охлаждение. Вместе с тем в конкретной 
охлаждаемой турбине сопловые лопатки работают при более высо¬ 
кой температуре газа, чем рабочие лопатки той же ступени, и при 
существенно меньших механических напряжениях, поскольку они не 
вращаются. Поэтому при конструировании сопловых лопаток стре¬ 
мятся обеспечить равномерное температурное поле и небольшой пе¬ 
репад температур в стенке лопатки. 

Охлаждение сопловых лопаток 
по самой простой схеме с системой 
продольных (расположенных вдоль 
оси лопатки) каналов таким услови¬ 
ям не удовлетворяет и практически 
не применяется. Редко использу¬ 
ют и тонкостенные сопловые лопат¬ 
ки с продольным течением воздуха, 
даже с различными турбулизатора- 
ми и развитыми (оребренными) по¬ 
верхностями со стороны охладите¬ 
ля. 

Наиболее распространены ли¬ 
тые сопловые лопатки с попереч¬ 
ным течением охлаждающего воз¬ 
духа, при котором осуществляется 
струйно-конвективное охлаждение 
оболочки изнутри или такое же ох¬ 
лаждение, дополненное загради¬ 
тельным (пленочным) охлаждени¬ 
ем наиболее теплонапряженных 
участков. Как и в рабочих лопат¬ 
ках, течение в лопатках со струйно¬ 
конвективным охлаждением ор- „ 

Рис. 5.19. Сопловая лопатка с 
ганизуется посредством дефлекто- внутре нним дефлектором и по¬ 
ров 6 (рис. 5.19). Для интенсифи- перечным течением воздуха 
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кации теплообмена применяют прерывистые выступы 3 и зигзаго¬ 
образные или профилированные перемычки 4 в зоне выходной кром¬ 
ки, поперечное оребрение 2 вдоль спинки и вогнутой поверхности 
лопатки, оребрение 1 входной кромки, струйное натекание возду¬ 
ха на внутреннюю поверхность входной кромки 5, на поверхности 
спинки 7 и вогнутой части 8 (“душирование”) через щели и отвер¬ 
стия. Перемычки у сопловых лопаток направляют поток охлажда¬ 
ющего воздуха за выходными отверстиями к наружному диаметру 
турбины. В этом случае создается вынужденное течение воздуха в 
направлении, противоположном распределению статического давле¬ 
ния в газовом потоке при выходе из сопловых лопаток, что способ¬ 
ствует уменьшению перетекания воздуха в область низкого давле¬ 
ния, т.е. от периферийных сечений к корневым. (Отметим, что в 
рабочих лопатках аналогичные перемычки изогнуты так, что поток 
охлаждающего воздуха направлен в сторону, противоположную дей¬ 
ствию сил инерции, т.е. к внутреннему диаметру турбины.) Такое 
направление течения способствует усилению турбулизации воздуха, 
уже нагретого на предыдущих участках лопатки и текущего по уз¬ 
ким и относительно длинным (10... 20 калибров) щелям в выходной 
кромке, и повышению интенсивности охлаждения выходной кромки. 

При сравнительно невысокой температуре газа и меньших те¬ 
пловых потоках можно применять лопатки более простой конструк¬ 
ции со вставным дефлектором 2 (рис. 5.20). В них некоторая интен¬ 
сификация охлаждения обеспечивается струйным подводом воздуха 
через сопло 3 из дефлектора на внутреннюю оребренную поверхность 
4 передней кромки и наличием оребрения 5 вдоль спинки и вогнутой 
поверхности лопатки. 

При высокой температуре газа внутреннее конвективное охла¬ 
ждение сопловых лопаток дополняется пленочным охлаждением наи¬ 
более теплонапряженных участков. В этом случае сопловые лопатки, 
как и рабочие, делают двух- и многополостными. 

Две полости 1 и 2 выполнены, например, в литой лопатке, по¬ 
перечное сечение которой дано на рис. 5.21. Воздух, поступающий 
внутрь дефлектора в передней полости, выпускается на поверхность 
лопатки через пять рядов по 48 отверстий диаметром 0,5 мм у вход¬ 
ной кромки и через два ряда по 53 отверстия того же диаметра со 
стороны спинки и вогнутой поверхности. Воздух входит внутрь де¬ 
флектора в задней полости лопатки и выходит через семь щелей 
шириной 1 мм на вогнутую часть профиля у выходной кромки. 
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Рис. 5.20. Сопловая лопатка с внутрен¬ 
ним конвективным охлаждением: 

1 - оболочка; 2 - дефлектор; 3 - сопло; 4 ~ Р е ~ 
бро у входной кромки; 5 - продольное ребро; 
6 - щель в выходной кромке 



Рис. 5.21. Поперечное сечение двух¬ 
полостной сопловой лопатки с конвек¬ 
тивно-пленочным охлаждением 

У сопловой лопатки первой ступени двигателя КВ.211-524 с кон¬ 
вективно-пленочным охлаждением (рис. 5.22) имеются пять отдель¬ 
ных полостей для подвода воздуха к различным участкам поверхно¬ 
сти. В переднюю 1 и заднюю 2 полости вставлены дефлекторы 6 и 
4 , которые приварены к верхней и нижней полкам лопатки. Как и 
в конструкциях, описанных выше, дефлекторы опираются на попе¬ 
речные ребра 8 , выполненные на внутренней поверхности лопатки 
в обеих полостях. Кроме того, пространство между дефлектором 
и внутренней поверхностью лопатки разделено на пять продольных 
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Рис. 5.22. Сопловая лопатка с конвективно-пленочным 
охлаждением 


изолированных друг от друга полостей выступами 9 и трубками 5, 
которые на участках, где имеются ребра, расположены в специаль¬ 
но выполненных продольных пазах. Трубки обжаты при установке 
для создания герметичного уплотнения между полостями. Полость 
2 переходит в продольную щель 3 , в которой выполнены штырьки 
10 различного диаметра. 

Воздух, выходящий через отверстия в дефлекторах, охлажда¬ 
ет внутреннюю поверхность лопатки струйным натеканием и за¬ 
тем через отверстия 7 попадает на наружную поверхность лопатки, 
осуществляя пленочное охлаждение. Поскольку полости изолирова¬ 
ны между собой, размеры отверстий в дефлекторах выбраны таким 
образом, чтобы создавать различное давление на входе в каждый ряд 
отверстий 7. Это давление устанавливается в соответствии с внеш¬ 
ним давлением газа на участке соответствующего ряда отверстий 7, 
при котором подводится необходимое для охлаждения данного участ¬ 
ка количество воздуха. Пленочным способом в лопатке охлаждается 
не только профильная часть, но и полки. У такой лопатки темпе¬ 
ратура стенки не превышает 1210 К при температуре газа на входе 
1543 К. 

Особенностью сопловых лопаток с пористым охлаждением так¬ 
же является наличие нескольких полостей в литом стержне, в кото¬ 
рые подводится воздух соответствующего давления. Сетчатые или 
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многослойные оболочки прива¬ 
ривают или припаивают к 
ребрам на стержне. Иногда на 
поверхностях стержня выпол¬ 
няют систему продольных и по¬ 
перечных ребер; при этом меж¬ 
ду стержнем и оболочкой обра¬ 
зуются ниши, или “карманы”, 
в которые подводится воздух из 
центральной полости в стержне 
через отверстия в его стенках. 

Выбирая диаметры отверстий, 
можно осуществлять дозирова¬ 
ние расхода воздуха в зависимо¬ 
сти от теплового потока в обо¬ 
лочку лопатки. 

Лопатки с жидкостным охлаждением. Некоторые конструк¬ 
тивные схемы рабочих лопаток с внутренним жидкостным охлажде¬ 
нием даны на рис. 5.23. В лопатку с водоиспарительным охлаждени¬ 
ем (рис. 5.23, а ) через внутреннюю полость диска 1 подводят воду, 
а отводят пар. Лопатки 3 имеют систему внутренних радиальных 
каналов 2, выходящих во внутреннюю полость диска (диск по кон¬ 
структивным условиям может быть разъемным). В лопатке с охла¬ 
ждением по принципу открытого термосифона жидкость (обычно ди¬ 
стиллированную воду) подают по трубке 4 (рис. 5.23, б) в полость, 
где она перемешивается с горячей водой, вытесняемой из охлажда¬ 
ющих каналов. В лопатке с вынужденной конвекцией охладителя 
(рис. 5.23, в) жидкость прокачивают по системе каналов вначале в 
направлении от корня к периферии лопатки, а затем в противо¬ 
положном направлении. Таким образом, течение жидкости может 
быть аналогично течению воздуха в лопатке с продольно-петлевой 
схемой (см. рис. 5.11, ѳ). 

Во всех этих системах охлаждения ввиду больших инерционных 
сил повышается давление воды (до 20... 50 МПа) в охлаждающих 
каналах лопаток и магистралях, по которым подводится и отводит¬ 
ся вода, что существенно затрудняет обеспечение герметичности си¬ 
стемы охлаждения. 




Рис. 5.23. Лопатки с внутренним 
жидкостным охлаждением: 
а - водоиспарительным; б - по принци¬ 
пу открытого термосифона; ѳ - с выну¬ 
жденной конвекцией охладителя 
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Более простая конструкция 
охлаждаемой рабочей лопатки (ло¬ 
патка с охлаждением водой “на 
выброс”) с продольной схемой те¬ 
чения жидкости аналогична кон¬ 
струкции лопатки с продольной 
схемой течения воздуха (см. 
рис. 5.11, а,б). Один из вариантов 
такой конструкции лопатки дан на 
рис. 5.24. Воду подают через от¬ 
верстия 8 в диске к коллектору 7, 
после чего под действием инерци¬ 
онных сил через систему каналов 
6 в ножке лопатки и дозирующее 
устройство 5 она поступает в ра¬ 
диальные каналы 3 в профильной 

части лопатки. Эти каналы (обычно постоянного по длине сечения) 
нарезаны на стержне 4 и закрыты припаянной к нему тонкостенной 
оболочкой 2. При течении по каналам примерно 2/3 расхода во¬ 
ды испаряется, оставшаяся вода выбрасывается через торец лопат¬ 
ки. Часть смеси воды и пара (за исключением утечек в проточную 
часть) поступает в коллектор 1, выполненный в наружном корпусе 
турбины, конденсируется при охлаждении и возвращается в систему 
охлаждения. Для обеспечения равномерности охлаждения стержень 
изготовляют из меди или охлаждающие каналы в виде медных вста¬ 
вок впаивают в тело лопатки. 

Система охлаждения водой “на выброс” имеет следующие недо¬ 
статки: трудно распределять расход воды по каналам внутри лопат¬ 
ки; происходит эрозионный износ коллектора в корпусе; пар, выте¬ 
кающий в проточную часть, теряется как охладитель. 

Для сопловых лопаток с жидкостным охлаждением характерны 
конструкции, в которых в качестве теплоносителя применяют воду, 
принудительно прокачиваемую насосом через систему внутренних 
каналов. Число и расположение каналов выбирают так, как по¬ 
казано на рис. 5.25, а (роль каналов в таких лопатках выполняют 
трубки 3). В целях выравнивания поля температуры лопатки це¬ 
лесообразно применять внутренний подслой 2 из материала высокой 
теплопроводности (меди). 



Рис. 5.24. Схема охлаждения ра¬ 
бочих лопаток водой “на выброс” 
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Рис. 5.25. Профили лопаток с водяным охлаждением: 
а - сопловой; б - рабочей; 1 - внешняя оболочка; 2 - подслой из 
меди; 3- трубки для прохода воды; 4 ~ упрочняющие перемычки 

Лопатки с комбинированным двухконтурным охлаждением. 

При комбинированном двухконтурном охлаждении передача боль¬ 
ших тепловых потоков свободной конвекцией наилучшим образом 
осуществляется в поле интенсивных массовых сил, поэтому двух¬ 
контурное охлаждение применяют в рабочих лопатках. 

Для отвода теплоты лопатка 3 (рис. 5.26) должна иметь разви¬ 
тый теплообменник-радиатор 6, для которого в ободе диска 7 вы¬ 
резают соответствующий паз. При этом замковое соединение 5 до¬ 
полнительно нагружено инерционными силами радиатора, а диск 
ослаблен глубокими пазами для размещения радиаторов. 

В двухконтурной системе охлаждения сопловых лопаток с ис¬ 
пользованием принципа тепловой трубы лопатка (рис. 5.27) является 
тепловой трубой. 

Профильная часть 1 лопатки служит зоной подвода теплоты, 
а радиаторная часть 2 — зоной отвода теплоты. Перенос жидкости 
(обычно щелочного металла) из зоны конденсации в зону нагрева осу¬ 
ществляется по фитилю 3 , представляющему собой пористый мате¬ 
риал (сетку, порошковую пористую структуру и т.п.), устилающий 
внутреннюю поверхность лопатки. Как показывают результаты ис¬ 
следований, лопатки, выполненные в виде тепловой трубы, облада¬ 
ют большой равномерностью поля температуры по обводу профиля 
и по длине лопатки (1100... 1200 К), а следовательно, в них могут 
возникать меньшие температурные напряжения, чем в лопатках с 
любой воздушной системой охлаждения. В таких лопатках может 
быть обеспечена температура стенки ниже 1000 К при температуре 
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Рис. 5.26. Схема лопатки с 
двухконтурным охлаждением: 
1 - подвод охлаждающего воздуха 
(пара); 2 - покрывные диски; 3 - 
лопатка; 4 ~ внутренний охлажда¬ 
ющий канал; 5 - замковое соедине¬ 
ние; 6 - радиатор; 7 - диск; 8 - от¬ 
вод охлаждающего воздуха (пара) 



Рис. 5.27. Схема лопатки, охлаждае¬ 
мой по принципу тепловой трубы: 

1 - профильная часть лопатки; 2 - радиа¬ 
торная часть; 3 - фитиль; В - воздух; Г - 
газ 


газа выше 1400 К при любом угловом положении лопаток. При этом 
достигается равномерность поля температуры, а также удовлетво¬ 
рительная прочность конструкции. 


5.1.3. Этапы и проблемы развития систем охлаждения турбин 

В промышленно развитых странах мира, способных создавать 
столь технически сложные агрегаты, как ГТД и ГТУ, развитие вы¬ 
сокотемпературных ГТД с охлаждением турбин прошло ряд эта¬ 
пов, различающихся, во-первых, уровнем начальной температуры 
газа перед турбиной, во-вторых, жаропрочностью материалов дета¬ 
лей турбины и, в-третьих, уровнем конструкторско-технологических 
методов разработки и изготовления охлаждаемых лопаток. От вы¬ 
пуска примитивных и малоэффективных схем охлаждения лопаток 
конструкторская мысль и технологическое мастерство привели к се¬ 
рийному производству ГТД и ГТУ с лопатками, представляющими 
собой подлинные шедевры инженерного искусства. 
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Мировые успехи в создании высокотемпературных охлаждае¬ 
мых газовых турбин связаны прежде всего с развитием авиационных 
двигателей. Достижения авиационного двигателестроения использо¬ 
вались при проектировании и постройке ГТД и ГТУ других типов. 
При этом развитие транспортных и стационарных ГТД и ГТУ, в 
свою очередь, давало много нового и полезного для авиационного 
двигателестроения. Однако в транспортных и стационарных ГТД 
и ГТУ имеются иные, чем в авиационных двигателях, возможности 
повышения КПД и удельной мощности (например, введение регене¬ 
рации, применение комбинированных парогазовых установок и т.д.), 
поэтому повышение Т т для них — не столь необходимое направление 
развития. В результате уровень температуры Т т в транспортных и 
стационарных ГТД и ГТУ на каждом этапе их развития был всегда 
ниже, чем в авиационных ГТД. Тем не менее поколения транспорт¬ 
ных и стационарных ГТД и ГТУ сменялись в определенном соот¬ 
ветствии со сменой поколений авиационных двигателей, хотя и с от¬ 
ставанием по времени, поэтому этапы развития систем охлаждения 
целесообразно рассматривать на примере последних. 

Поколения авиационных двигателей сменялись прежде всего в 
соответствии с достижениями в методах расчета и конструирования 
охлаждаемых лопаток и систем охлаждения, а также в металлургии 
жаропрочных сплавов для деталей газовых турбин и в технологиче¬ 
ских способах их изготовления. 

Авиационные ГТД первого поколения стали создаваться сра¬ 
зу после второй мировой войны; их серийный выпуск начался в 
1950-х годах. Эти двигатели были рассчитаны на Т т ~ 1000... 
...1100 К. Для изготовления сопловых и рабочих лопаток турби¬ 
ны использовали жаростойкие и жаропрочные сплавы на никелевой 
основе. Уровень температуры газа и небольшой задаваемый ресурс 
двигателя позволяли изготовлять лопатки неохлаждаемыми; приме¬ 
нялось лишь охлаждение теплоотводом в замковую часть, служив¬ 
шее не столько для охлаждения лопаток, сколько для тепловой за¬ 
щиты дисков. 

В последующие 10 лет жаропрочность материалов для лопаток 
возрастала медленно: всего в среднем на 10 К в год, в то время как 
температура газа перед турбиной повышалась примерно на 20 К в 
год. В 1960-х годах появились двигатели второго поколения, с уров¬ 
нем температуры Т т ~ 1200 ... 1300 К. У этих двигателей лопатки 
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соплового аппарата первой ступени были охлаждаемыми, а рабо¬ 
чие лопатки всех ступеней, как правило, неохлаждаемыми; лишь на 
некоторых двигателях этого поколения впервые появились охлажда¬ 
емые рабочие лопатки первой ступени турбины. 

Лопатки сопловых аппаратов первой ступени турбины изгото¬ 
влялись пустотелыми, литьем из сплавов на никелевой основе. Схе¬ 
ма охлаждения была самой простой: применялся вставной дефлектор 
с отверстиями в передней кромке для организации струйного нате¬ 
кания воздуха на внутреннюю поверхность передней кромки; охла¬ 
ждающий воздух выпускался в проточную часть турбины через от¬ 
верстия или щели, расположенные в выходной кромке или на вогну¬ 
той поверхности вблизи задней кромки лопатки. Среди двигателей 
второго поколения начали появляться такие, у которых конвектив¬ 
ное охлаждение большей части поверхности дополнялось пленочным 
(заградительным) охлаждением входной кромки. Охлаждаемые ра¬ 
бочие лопатки турбин некоторых двигателей этого поколения имели 
в основном простые системы охлаждения (см. рис. 5.11, а-ѳ). 

В 60-х годах наметилась тенденция к замедлению темпа роста 
жаропрочности материалов примерно до 5 К в год. Тем не менее 
темпы возрастания температуры Т*газа оставались прежними, что 
объясняется широким развертыванием работ по созданию интенсив¬ 
ных эффективных систем охлаждения. 

В 70-х годах появились двигатели третьего поколения, с уровнем 
температуры газа Т т ~ 1400... 1500 К. Для этого поколения двига¬ 
телей характерно применение конвективно-пленочного охлаждения 
сопловых лопаток (см. рис. 5.21) и конвективного охлаждения с ин¬ 
тенсификаторами (типа показанного на рис. 5.11, е, дополненного по¬ 
перечными штырьками в полости у выходной кромки). На некото¬ 
рых двигателях этого поколения устанавливались рабочие лопатки 
с конвективно-пленочным охлаждением (см. рис. 5.15). 

В 80-х годах появились двигатели четвертого поколения, в ко¬ 
торых температура газа Т* « 1600 ... 1700 К. Эти двигатели ха¬ 
рактеризуются применением более совершенных схем конвективно¬ 
пленочного охлаждения сопловых (см., например, рис. 5.22) и ра¬ 
бочих лопаток первой ступени и конвективного охлаждения сопло¬ 
вых и рабочих лопаток второй ступени. На лопатках первой ступе¬ 
ни используются эффективные многокомпонентные покрытия типа 
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Л/е—Сг—А1—V, в которых в качестве основного металла (Л/е) ис¬ 
пользуют хром, никель или железо. Кроме того, применяют термо¬ 
барьерные (теплозащитные) покрытия охлаждаемых лопаток, кото¬ 
рые позволяют упростить способ охлаждения и уменьшить расход 
воздуха в лопатках. Такие покрытия имеют чрезвычайно низкую 
теплопроводность, благодаря чему в слое покрытия создается уве¬ 
личенный перепад температур, способствующий при заданной тем¬ 
пературе наружной поверхности снижению температуры внутрен¬ 
ней поверхности лопатки и тем самым уменьшению расхода возду¬ 
ха, необходимого для снятия теплового потока. К термобарьерным 
покрытиям относится, например, двухслойное покрытие из тонко¬ 
го (0,03 ... 0,10 мм) связующего подслоя из металлического сплава 
(например, из никелевого сплава, включающего 16 % Сг, 6 % А1, 
0,6 % У) и основного слоя толщиной 0,25... 0,64 мм, состоящего из 
оксида циркония с присадками оксида кальция, магния или иттрия. 

Основной проблемой при использовании термобарьерных покры¬ 
тий на лопатках турбин остается обеспечение стойкости покрытия 
при многократных термоциклических нагрузках. Причиной раз¬ 
рушения покрытия являются напряжения, вызванные различными 
температурными коэффициентами объемного расширения покрытия 
и основного материала. 

В двигателях четвертого поколения начали применяться лопат¬ 
ки, изготовляемые литьем с направленной кристаллизацией. При 
этом обеспечиваются большие пластичность, относительное удли¬ 
нение и прочность, чем у сплава с обычной поликристаллической 
структурой. 

Системы охлаждения в некоторых двухконтурных двигателях 
четвертого поколения усложнены введением воздухо-воздушного те¬ 
плообменника, располагаемого во втором контуре двигателя. 

Дальнейшее повышение температуры газа перед турбиной авиа¬ 
ционных ГТД связано по-прежнему с совершенствованием материа¬ 
лов и систем охлаждения, позволяющим не увеличивать и без того 
значительный в двигателях четвертого поколения расход воздуха на 
охлаждение турбин. 

Вероятно, в качестве материалов для сопловых лопаток газовых 
турбин могут использоваться керамические материалы на основе ни¬ 
трида кремния Зіз^ и карбида кремния 8іС. Для этого должны быть 
решены довольно многочисленные проблемы расчета и изготовления 
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лопаток, а также обеспечения стабильности качества лопаток в про¬ 
цессе изготовления при массовом производстве. 

Дальнейшее развитие получат системы заградительного (пле¬ 
ночного) и проникающего (пористого) охлаждения. Проникающее 
охлаждение может совершенствоваться путем применения много¬ 
слойных материалов (см. рис. 5.17 и 5.18). 

Совершенствование перспективных газовых турбин связывают 
с разработкой высокопрочных и пластичных металловолокнистых 
композиционных материалов. Они представляют собой композицию 
из армирующих волокон высокожаропрочных материалов, например 
вольфрама (который не может работать в окислительной среде газо¬ 
вой турбины), и матрицы из обычного жаропрочного материала на 
основе никеля, кобальта или хрома. Один из наиболее жаропрочных 
композиционных материалов имеет матрицу, в которой размещают¬ 
ся волокна диаметром около 400 мкм из сплава вольфрама с гафнием 
и углеродом. Предел прочности этого материала примерно в 5 раз 
выше, чем у современных жаропрочных сплавов. 

Но и в том случае, когда лопатки некоторых ступеней турби¬ 
ны могут быть изготовлены из подобных материалов, не требующих 
охлаждения, другие ступени все же будут выполняться охлаждаемы¬ 
ми, поскольку отработанные десятилетиями технологические прие¬ 
мы позволяют получать менее дорогостоящие высокоэффективные 
конструкции охлаждаемых лопаток. 

5.2. Теплоотдача на наружных поверхностях 
лопаток газовых турбин 

5.2.1. Особенности течения и теплообмена 
на наружных поверхностях лопаток 

Одним из методов улучшения термодинамической эффективно¬ 
сти цикла ГТД и ГТУ является обоснованное повышение температу¬ 
ры рабочего тела перед газовой турбиной, причем при существую¬ 
щих тенденциях роста температуры продуктов сгорания в газотур¬ 
бинных двигателях существенно повышаются параметры двигателя 
(см. рис. 5.1). Несмотря на то что в энергетических ГТУ рост темпе¬ 
ратуры Т* продуктов сгорания отстает от повышения Т* в авиаци¬ 
онных двигателях на 200 ... 250 К, увеличение КПД цикла достига¬ 
ется при использовании высокоэкономичной (по расходу охладителя) 
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системы охлаждения стенок камеры сгорания, сопловых и рабочих 
лопаток, дисков и корпусов газовых турбин. 

Создание высокоэффективных газовых турбин, каналов МГД- 
генераторов и двигателей, работающих при высокоэнтальпийном 
воздействии рабочих сред, является сложной задачей. В общем слу¬ 
чае она включает анализ и расчет потерь при внешнем обтекании 
и течении охладителя во внутренних каналах деталей камер сгора¬ 
ния, сопловых и рабочих лопаток, дисков, переходных патрубков и 
рабочих каналов. 

Важность поставленной задачи выбора и проектирования систе¬ 
мы охлаждения определяет обоснованность повышения температу¬ 
ры рабочего тела, а также создания высокоэффективной и надежной 
ГТУ с заданным ресурсом работы, способной экономично работать 
при переменной нагрузке. 

Одной из наиболее сложных является задача точного распреде¬ 
ления тепловых потоков от газа к стенкам проточной части камер 
сгорания и газовых турбин. Процессы переноса импульса и тепло¬ 
ты в пристенных областях камер сгорания, сопловых и рабочих ло¬ 
паток характеризуются комплексным воздействием ряда факторов: 
турбулентностью, отрывом пограничного слоя, переходными режи¬ 
мами течения от ламинарного к турбулентному, реламиниризацией, 
неизотермичностью, градиентностью течения, сжимаемостью, ше¬ 
роховатостью поверхности; влиянием сил инерции, пространствен- 
ности течения, угла атаки, локального или распределенного вдува 
охладителя в пограничный слой. 

В настоящее время трудно выделить точный метод расчета газо¬ 
динамики и теплообмена в решетках газовых турбин с учетом всех 
перечисленных факторов, поэтому в практике инженерных расче¬ 
тов используют численные методы, экспериментально обоснованные 
обобщения, а также приближенные интегральные методы расчета. 

Одновременный учет многих из указанных факторов при расче¬ 
тах внешнего теплообмена практически невозможен. Вместе с тем 
определение коэффициента теплоотдачи а от газа к стенке лопатки 
должно выполняться с максимально возможной точностью: погреш¬ 
ность в задании коэффициента теплоотдачи Да г в 10 % приводит к 
ошибке в определении температуры Т л металла лопатки в 40... 60 К, 
что, в свою очередь, может привести к существенной ошибке в про¬ 
гнозировании работоспособности лопаток. 
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Несмотря на влияние перечисленных факторов на теплоотдачу к 
лопаткам, применяют формулу Ньютона, а все особенности процесса 
учитывают, изменяя коэффициент теплоотдачи, и в общем случае 

а т = аК 1 К г..., (5.1) 


где а г — коэффициент теплоотдачи от газа к поверхности в рассма¬ 
триваемых условиях; а — коэффициент теплоотдачи от газа к по¬ 
верхности при базовых условиях; Ад, К 2 ... — множители-поправки 
для учета влияния на а г соответствующего воздействия, отсутству¬ 
ющего при базовых условиях. 

При течении газа в турбинной решетке на различных участ¬ 


ках профиля одновременно присутствуют все три типа пограничных 
слоев. Поэтому значения а т существенно различаются на отдельных 
участках профиля (рис. 5.28, а). Они переменны также по длине и 
высоте проточной части турбины (рис. 5.28, б и в соответственно). 
Следует иметь в виду, что значение а г на различных участках не 
остается одинаковым при различных режимах работы турбины. 






5.2.2. Расчетные методы определения коэффициентов 
теплоотдачи на поверхностях лопаток турбин 


Местные о: г и средние а г . ср коэффициенты теплоотдачи на по¬ 
верхности турбинной лопатки приближенно могут быть определены 
расчетным путем. Существует большое количество методов рас¬ 
чета, их трудно систематизировать и классифицировать и потому 
сложно обосновать выбор какого-либо из них. Наиболее широко при¬ 
меняемые расчетные методы определения коэффициентов теплоотда¬ 
чи являются, как правило, полуэмпирическими и подразделяются на 
дифференциальные и интегральные. 

Дифференциальные методы. В основу дифференциальных ме¬ 
тодов расчета течений и определения потерь на трение и теплообмен 
положены уравнения неразрывности, движения и энергии, которые в 
пренебрежении массовыми силами и при учете осредненных и пуль- 
сационных составляющих записывают в виде 


ди х ди у ди 
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У~ + иг ~я7) ~ 


ду 


др 

= -& + '‘ д “ г 


дг 

к 


д и^г 

дх 


+ 
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/2 
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(5.2) 


Осреднение произведений пульсационных составляющих скоро¬ 
сти приводит к членам, определяющим напряжения Рейнольдса, в 
форме составляющих тензора напряжений 


_ . 0 ди х 
Рхх — ~Р + 2/і ^ 


/2 

- ри х ] 
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/ дих дхіу " 

Рху = Рух = — 

— дііу / 9 

руу = -Р + 2^-^- _ ^у; 

/<9й х дйл 4 

Ржг = Ргх = р ( “X I х 


ри' х и' у \ 


(ои х Ои г \ —і—г 

= Ча7 + 


В приближении турбулентного пограничного слоя уравнение 
движения при условии Прандтля др/ду = 0 преобразуют к виду 


/_ ди х _ 
/> %1-К и 


ди х _ ди х 

>~ді + и ’~д7 


др дй х 


\ _ ор 


ри' х и' у , 


где р т — коэффициент турбулентной вязкости. Знак осреднения 
опускаем. В многокомпонентном двухмерном турбулентном погра¬ 
ничном слое с ламинарным подслоем сжимаемого газа уравнения 
движения, энергии и диффузии представляют незамкнутую систе¬ 
му: 

ди х ди х др д г. ,ди х 

'"**■аГ + ри > а7 = ~Тх + а? Р + ^ аЛ ; 


+ Р и у 


_9_Г/_Р_ Рт \дя*- 
ЯуІѴРг + Рг х / % . 




д г / т 1 \ іт 1 , 

+ ^ 1 р^ (Ье - 1 } Е^+ 




дсі дсі д 


Эс, дел 

' , Ѵ + ' , '° т д^' 


Численный расчет турбулентных течений возможен для огра¬ 
ниченного круга задач и лишь при использовании дополнительных 
гипотез и моделей, определяющих взаимодействие крупномасштаб¬ 
ных и мелкомасштабных структур. 

Совокупность пульсационных параметров, определенных в виде 


и '2 и '2 '2 
а х > а у 5 а 2 


г 2 , и' х и'у, и' х и' 2 , и'уѵ ! 2 , составляет тензор кажущихся напря¬ 


жений турбулентного движения (тензор напряжений Рейнольдса). 


308 



Проблему замыкания сводят к установлению количественных 
соотношений для определения тензора кажущихся напряжений, 
определяемых из физических экспериментов. 

К однопараметрическим моделям принадлежит модель пути 
смешения Прандтля в форме 

“Н=('^г) 2 ' 


где I — длина пути смешения (средний пространственный масштаб 
турбулентности). 

Для пристенного пограничного слоя длину пути смешения опре¬ 
деляют в виде 


/ = 


ХУ 


1 — ехр 



) 


где х, А* — константы; х = 0,39... 0,41; А* = 25... 27; т) = 



ритУ_ 

М 


В случае градиентных течений значение х определяют прибли¬ 
женно: в соответствии с предложением А.И. Леонтьева 


6 ** 6,р 

Х = 0,4 + 0,0062—/; 

7 "с СьХ 

в соответствии с предложением В.М. Капиноса и других 

. ( ІН \ 1 (5 сіи^о 


(5.6) 


X = 0,386 + 


, Л1 К- е * 

10 ” Тооо + 


10,83 ехр (—320<5** У 


IX оо с/ж 


+0,00768ехр(-ЗШ"К)іп (5.7) 


Более строгий подход составляют модели второго порядка, в 
основе которых — представление тензора кажущихся напряжений 
в виде вторых моментов или одноточечных двойных корреляций. 
Замыкание системы достигается определением коэффициентов 

/і г , Д>т, ■Ѵ и Мт 


ди 


дсі 


^ , турбулентного диффузионного потока рБ т ^ 


р т дН* 

теплоты —--— 

Рг т ду 
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В гипотезе Колмогорова—Прандтля вводят взаимосвязь дина¬ 
мической скорости и турбулентной энергии и т Ѵк, где К—- ѵл 


В модели, предложенной Брэдшоу, турбулентное касательное 
напряжение определяется энергией турбулентности в виде 
т т = а 1Р К и скоростью диссипации турбулентной энергии е. В этом 
случае уравнение, определяющее генерацию турбулентной энергии, 
записывают в виде 


дК дК ди х д ,-г-г т —, 

ри х — + /Шу — = Тт —- ^(Аі + рКи' у ) - ре, 


-0 3,2 /^9+ к <=0(~) 


где е 


р'и'у 


Ф, 


Р / 


и 0(у/6) — эмпирические константы. 

Модель Ли и Харта включает следующие формулы: 

а 2 рК 3 / 2 


р'и' у + рКи'у 


8і/ т дК 
а к ду ’ 


ре 


и 


= СщѴК І к , (5.8) 


где 4 — функция длины пути смешения. Энергия турбулентности 
выражена зависимостью 


дК дК 

ри х -^ + ри у -^ = 


д / ри т дК\ 
ду ' &іс ду ) 


+ рѵ т 



а 2 рК 3 / 2 


(5.9) 


В моделях турбулентности, предполагающих двухслойную схе¬ 
му пограничного слоя, вводят промежуточный слой между ламинар¬ 
ным подслоем и турбулентной областью, что учитывает ламинар¬ 
ный и турбулентный переносы. Полные коэффициенты переноса, 
введенные В.А. Совершенным, позволяют определить эффективную 
вязкость в виде 

Рэф = КіР + К 2 р Т) 


где К\ = 1, К 2 = 0 при у —> 0 и К\ = О, К 2 — 1 при у —> оо; 
коэффициенты К\ и К 2 выражаются формулами 


К х 


_1_. 7У" _ /%/К е крГ 

1 + р( —!?—^) 1 + /5(??/К,е К р) т 

V Яе кр / 


(5.10) 
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и т у 

где г] = -; и т 

ѵ 


у/тсІР', К,е кр = 


УІ ІІ 

V* у р* 


критическое чи¬ 


сло Рейнольдса на границе ламинарного слоя, составляющее Ке кр = 
= 10...12; /? и т определяют экспериментально. 

Коэффициенты эффективной теплопроводности и диффузии вы¬ 


ражают в виде 


Аз* — К \А + К 2 А т ; Г)эф — К Х В + К2Т)^ 


(5.11) 


А.Ф = с Р (^ 1 + ^ф ( 5Л2 > 


Широко применяемая модель К — е, используемая для решения 
усредненных параболических уравнений Навье — Стокса, записан¬ 
ных через напряжения Рейнольдса, построена на известных уравне- 


уравнении неразрывности 


д д д 

аі {ри ‘) + аі (риу) + = ° ; 


(5.13) 


уравнениях количества движения в проекциях на оси хи у 
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Кинетическую энергию турбулентности выражают формулой 


-^(ри х К) + ри у К ) + ри 2 К) = 


д 

Г ( Рт ^ 

\ дК 1 

д Г 


.дК і 

ду 

+ "У 

' ду\ 

+ д~Л 

ѵ °к } 



+ О — ре. (5.16) 


Скорость диссипации турбулентной энергии е представляют в 


виде 


д д д 

ді {рихе) + &у (рияС) + аІ Іри ‘ е) = 


д_ 
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/ и т \ дел д г/ и т \де 
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ди 2 ди у \ 2 /ди х \ 2 (ди 
ду ^ дг ) \ ду / \ 5 г 
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р & 2 


где р т = С в -; С\, С 2 , (Т/с, сг е — эмпирические константы. 

е 

Приведенную модель К —е с удовлетворительной точностью 
применяют для расчета плоских струй, течений в трубах, погра¬ 
ничного слоя в каналах, при скрещенных электрическом и магнит¬ 
ном полях, коаксиальных струях, пленочного охлаждения, а так¬ 
же для определения коэффициента теплоотдачи в решетках турбин 
(рис. 5.29, а-в). Однако отметим, что эмпирические константы оста¬ 
ются неизменными во всех случаях течений. 

В двухпараметрической модели турбулентности Секундова вво¬ 
дится уравнение для турбулентной вязкости и учитывается влияние 
шероховатости поверхности: 


Р^Х 


д 

дх 


ОѴ т О \ ... . 

+ ' и »э7 = а?И АЧ + І '> 

+раѵ т 


дѵ х л 
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ду ^ 

ди х I ірѵ т (/3ѵ т + ѵ) 


ду 


5 2 


,с др 
+ ^ т и х —, 


(5.18) 


где і/ т = р т /р, К = 2; 7 = 12; а = 0,28 (і/ т /(7і/))°> 71 ; ^ = 7; 0 = 0,34 
при (і^т/7^) < 1; а = 0,28, при (ѵ т /7ѵ) > 1; 5 2 = у 2 + 0,4ук 3 + 0,004к 2 -, 
к 3 — эквивалентная песочная шероховатость. 
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Рис. 5.29. Распределение коэффициентов теплоотдачи (начало): 

а — по поверхности сопловой лопатки при Не = 8 • ІО 5 и М = 0,55: 
1 - ламинарный режим; 2, 3 - турбулентный режим. Расчет по модели 

К — е\ • - эксперимент (степень турбулентности 1,6 %); Н-эксперимент 

(степень турбулентности 7,3 %); б — по поверхности рабочей лопатки при 
Ке = 9,7 • 10 5 и М = 0,7: 1 - степень турбулентности 1,7 96 ; 2 - степень 
турбулентности 9,9 %, расчет по модели К — е; • - 1,7; Д - 9,9 % 


313 





Спинка 


Вогнутая 

сторона 


Рис. 5.29. Распределение местных ко¬ 
эффициентов теплоотдачи по обводу 
профиля лопатки в решетке при 6 = 0°, 
Кег = 6, 24 • 10 5 ) (окончание): 

“н” и “к” - начало и конец переходной обла¬ 
сти; 1 - экспериментальная кривая; 2, 3- кри¬ 
вые, рассчитанные по методу Зысиной-Моло- 
жен 


Полуэмпирические методы. Обычно область течения, в кото¬ 
рой газ можно рассматривать как сплошную среду, “прилипающую” 
к обтекаемой поверхности, характеризуют условием 

М < 0,01\/кё. 


При выделении динамического пограничного слоя для у и 8 точ¬ 
ные граничные условия заменяют приближенными. Тогда 

у-*&> «*- > (1-с)«о; / 5ід ч 

У —* 0, и х —► 0; 


здесь е — некоторая малая величина. 

В этом смысле говорят о пограничном слое конечной толщины. 
Как впервые показал Прандтль, в плоском пограничном слое 
при отсутствии значительных поперечных сил (например, сил инер¬ 
ции) выполняются условия 


др др д 2 и х д 2 и х 
дх ^ ду' дх 2 ^ ду 2 


(5.20) 
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В связи с этим уравнение движения существенно упрощается и 
принимает вид 


Ар дт 

~А^ + д^ = РПх 


ди х ди х 
+ ри у - 


дх 


ду 


(5.21) 


Уравнение сплошности сохраняет обычную форму и для плоско¬ 
го стационарного потока имеет вид 


д(рих} д{риу ) 
Эх ду 


(5.22) 


Эти уравнения относят к стационарному усредненному движе¬ 
нию. Входящие в уравнения величины усреднены за период времени, 
существенно больший периода турбулентных пульсаций. 

В турбулентном пограничном слое 

Т = Рт ~ду ~ ри ' хи У^ ~ ( 5 - 23 ) 


—' 1 " и х иііѲ 

где р — (3 —— — — -коэффициент, учитывающий пульсации 

и х иу 

плотности, связанные с пульсациями температуры; /3 — темпера¬ 
турный коэффициент объемного расширения. 

Вне пограничного слоя (у > 8) силы трения практически не про¬ 
являются и для стационарного течения 

Аііоо 

— ~Т~ — Роо и оо~] • 

ах ах 

Интегральные методы. Эти методы расчета теплоотдачи 
являются полуэмпирическими и строятся на основе обыкновенных 
дифференциальных уравнений. В рамках интегральных теорий вво¬ 
дят эмпирические или полуэмпирические соотношения для определе¬ 
ния интегральных характеристик (типа законов сопротивления или 
теплообмена), а также профили скорости. За длительное время ин¬ 
тенсивных исследований накоплен большой объем эмпирической ин¬ 
формации, необходимой для применения интегральных методов рас¬ 
чета. По сравнению с дифференциальными методами интегральные 
методы относительно просты, требуют меньшего времени расчетов, 
особенно при большом числе вариантов, и удобно реализуются в 
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САПР. Задача заключается в выборе такого метода, в котором ис¬ 
пользуется информация, полученная в условиях, наиболее близких к 
условиям конкретной задачи расчета. Достоинством интегральных 
методов является также то, что они позволяют получать данные не 
о детальной структуре пограничного слоя (как дифференциальные 
методы), а о распределении по обтекаемой поверхности коэффициен¬ 
тов теплоотдачи и трения, интегральных толщин. 

Интегральное соотношение импульсов. Дифференциальные 
методы расчета тепловых потоков и коэффициентов теплообмена 
обеспечивают хорошее совпадение с экспериментальными данными 
в случае обоснованного замыкания системы уравнений. При ком¬ 
плексном воздействии возмущающих факторов на характер течения 
в пристенной области замыкания системы дифференциальных урав¬ 
нений недостаточно обоснованны, и в связи с этим в инженерной 
практике расчетов широко используют интегральные методы расче¬ 
та, основанные на решении интегральных соотношений импульсов, 
энергии и диффузии, которые позволяют установить распределение 
локальных коэффициентов трения (су), теплового, массового и диф¬ 
фузионного потоков по отводу обтекаемой поверхности. 

Почленное интегрирование уравнения движения плоского погра¬ 
ничного слоя в пределах от 0 до 8 с учетом уравнений сплошности, 
сжимаемости и вдува приводит к интегральному соотношению им¬ 
пульсов: 

М** , 26**+ 6*^ , 8**Лроо Зс тс , с ОЕЧ 

__ |---1- - — о - > (5.25) 

ах 'Мею О'Х /)оо аХ Рооиоо Рооиоо 


где <5* = / (і — сіу — толщина вытеснения; 8** = 

/ V Роо и оо' 


7 Роо и оо ' и оо' 

о 

В безразмерном виде 


толщина потери импульса. 


6 = 8*/8 и 8** = 8**16. 


Интегральные характеристики типа 8* и <5** обладают свой¬ 
ством, показывающим, что увеличение верхнего предела интегри¬ 
рования в области у > 8 практически не изменяет их значения. При 
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экспериментальном исследовании такие “внутренние” линейные ха¬ 
рактеристики пограничного слоя практически нечувствительны к 
дальнейшему увеличению точности измерений, в то время как тол¬ 
щина пограничного слоя 6 прямо связана с выбором точности. 

Для пограничного слоя можно записать: 

8 8 


О о 

Величина ] с в уравнении (5.25) представляет собой массовую 
скорость охладителя через рассматриваемую твердую поверхность. 
Если эта поверхность непроницаема и на ней не происходят физико¬ 
химические превращения, то ] с = 0. 

При обозначениях 

_ 2 Тст тт _ . г _ ^ и ОО г» ** _ Роо^оо^** 

рооиіо' <$**’ иоо йх & р* 

(//* — характерная вязкость, не зависящая от х) интегральное соот¬ 
ношение импульсов имеет форму 

ДО р ** _ с, 

- 5 - + Ее і (1 + Я)/-7 с Н* і = Ке і ^, (5.26) 

где х — х/Ь — относительное продольное расстояние ( Ь — харак¬ 
терная длина тела); ] с = ] с /(роо и оо) — относительная массовая ско¬ 
рость через поверхность тела; К= РооѴооЬ/ Р* — число Рейнольд¬ 
са, определяемое по характерной длине тела и локальной скорости 
течения вне пограничного слоя. 

При безградиентном течении несжимаемой фазы (/ = 0, так как 
с Ір/(іх = 0) имеем 

Же** -г _ су 

Же* ~ 3с ~ Т’ 

где 

Яе х — Поо^/^оо) ^оо = сопзі. 

Интегральное соотношение импульсов связывает между собой 
локальный коэффициент трения су, локальное значение числа Рей¬ 
нольдса в форме Яе** и внешние параметры течения (проницаемость 
стенки, распределение давления вдоль течения). 



Роо и оо ' О о ] \ Рсо и оо ‘ 
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Величины Я и / связаны с формой тела и поэтому называются 
формпараметрами. 

Для осесимметричного пограничного слоя с учетом сжимаемо¬ 
сти при 8 <С Я х интегральное уравнение импульсов имеет вид 


( 18 ** 

8х 


+ /(2 + Я) + 


<5** іроо 
роо 81х 


6** <Шх 
К х 8х 



(5.27) 


Интегральное соотношение энергии и диффузии. Интегри¬ 
руя уравнение энергии по координате у в пределах толщины погра¬ 
ничного слоя с учетом уравнения неразрывности, получаем инте¬ 
гральное соотношение энергии для двухмерного пограничного слоя: 


СІХ 


+ 


<5** (I 

«оо ДЯ| ^^°° ЛЯе ^ + 

_і_ ^Н ^Роо ^ Яѵ8т — 

Роо 8.Х РооПооАН^ 


Яс 

Роо и ооАН^ 


(5.28) 


где А Я|. = Н^с — Я* — разность полных энтальпий и 8*^ = 

% Л Н* 0 -Н*\, 

= ^ рш\1 — —-— толщина полной потери энергии, ана¬ 

логичная по своим свойствам толщине потери импульса 8**. 

При с р = сопзі и отсутствии химических реакций 


88 ** 


+ 


8 ** 


8х «ооАТ Лх 


Л («ооАГ) + ^^22+ 


+ 


роо Зх 
Цѵ&т* 

СрРооиоо^Т 


^ с 


9с 


СрРооХіоо^Т 


(5.29) 


где 


8** = 1ри(і - г)лу, АТ = Тс - Г*. 


При обозначениях Ке^ = — , где р* — 

, 1 8АН е „ 

характерной температуре; = -г— ---; яѵ — 

Дп 2 ах 


вязкость по 
Яу8т 

Роо«ооАЯе ’ 
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К е х = ^°° гс уравнение (5.29) преобразуется к виду 




іх 


+ ^ е тЕ/я + ІЯѴ ~ Іс)^ е І = ЗІЕН-е/,. 


(5.30) 


Соответственно для осесимметричного случая 

, 1 Л(ДЯе) 1 <Ш і п , лтт „м 

•^ Яо ДЯ Е + К іх ~ Іх^ {п ( АН ^ К )У 

В интегральной форме уравнение диффузии имеет вид 
46% + 4-ІРооисоЬЪ) ~ —~ = ВЪ* 


Іх Роо^ооД^І ^ 


Роо и оо 


(5.31) 


(5.32) 


6 ° 

где = I ~рш(і - ~)<іу — толщина потери вещества; Дсі = 

ф ' Соо с с / 

0 

= с с — Соо — разность весовых концентраций диффундирующей сре¬ 
ды на стенке и в потоке; ] с \ — поток диффундирующей среды на 


стенке; 81^» = 


Зіс 


на. 


Роо и оо( с с ~ с оо) 


диффузионный критерий Станто- 


В общем случае ]\ с ф ] с . 

Вводя обозначения 

г, ** Роо^оо^д г 1 і(Ас) рооііооЬ 

Ке Г> = - /я = Ке ь = -.- 

р 


<* ’ ^ Дс «Йв ’ * р* 


получаем 


<Же^* 

іх 


+ К-ег, /о - у с Кеі = Ке^Зід. 


Для осесимметричного пограничного слоя 
/ Со = ^[1п(Д гй)]. 

Для заданной тепловой нагрузки и диффундирующего вещества 
на стенке (при ду = 0) 


319 



(5.33) 


Ке " Е = д^{(к»яеД^).=^ + ^ /[«* + ля&І-ь}; 

#0 


КеЬ* 


~{(К е ^Ас)х=х 0 + /Ь'іс + Дс Іс]<^}- 


При использовании интегральных соотношений импульсов, 
энергии и диффузии необходимо задать распределение скоростей, 
температуры и концентрации в пределах пограничных слоев. Кро¬ 
ме того, следует определить критериальные зависимости локальных 
коэффициентов трения и теплообмена от толщины потерь импульсов 
и энергии. Из ряда интегральных методов, разработанных Лойцян- 
ским, Зысиной-Моложен, Дорренсом, Лапиным, Кутателадзе, Леон¬ 
тьевым и другими, рассмотрим широко применяемый метод Кута¬ 
теладзе — Леонтьева, основанный на гипотезе вырождения ламинар¬ 
ного подслоя при больших числах Рейнольдса и использовании пре¬ 
дельных законов трения и теплообмена. 

Интегральные соотношения импульсов и энергии записываются 
с учетом относительных законов трения Ф и теплообмена Ф я в форме 

с ^ 

(г~)ке** = Ф = П ф г = ЗДмФбФшФлФт„; 
е »■=1 
ть 

(з^)к,- = *• = П = Ф|ФмФ 4 ,ФшФд,Фт„ 

*=1 


} (5.34) 


где Ф* = {^-(Ф 1 / 2 + I) 2 + ~г ——— М 2 
^ 4 о 2 у 

учитывающий неизотермичность; ф = 


-1 

— относительный закон, 

Т с 


-оо 


Фм = 


агсі§ М оо\ г 


к — 1 


-1 2 


Моо\/ г 


к — 1 


щии сжимаемость; 


— относительный закон, учитываю- 
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( Ьо \ ^ 

Ф& = (1 — 7—) — относительный закон, учитывающий вдув на 

^ "іго ' 


-'кр 

гладкой стенке; 


т , / Кеі. \ 0Д25 г / Кеі. \ 0.9-. к. 

Фш - 1 + (к~~) I 1 + °’ 5 (к^**) ] при ^ > !; ( 5 - 35 ) 

т , / Кеі. \ 0,125 к 3 

Фш = 1 + (д^*) П Р И < !> 


ё** 

где к 3 — эквивалентная песочная шероховатость. 

При течении на шероховатой проницаемой поверхности относи¬ 
тельный закон трения имеет вид 

*ш. = (і - г~-) 2 -, 

' ^крФш ' ' ЬкрФш/ 


Учет влияния внешней турбулентности Ти{е) на непроницаемой 
поверхности осуществляется формулами 

Ф Ти = 1 “Н 0,25іЬ (0,2еоо); Фу Ца = 1 ~Ь 0,0085 еоо- 

При течении на поверхности со вдувом внешнюю турбулент¬ 
ность учитывают, используя относительные законы в форме 

/ Ь \ 2 

Ф ‘ т “ = I 1 - ь^) Фг “- ; 

/ І \ 2 

где Ь кРе — критический параметр вдува, рассчитанный по формуле 
Ь К р е = ^кро(1 "Ь 0,Обе). 

Оценку влияния конечного числа Рейнольдса на критический 
параметр вдува проводят по формуле 

5,3 


^кр — ^кро 


1 + 


Де** 0,018 


Для неизотермического турбулентного пограничного слоя с пе¬ 
ременной плотностью на проницаемой поверхности температурный 


11 - 10681 
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фактор 


Ф = 


Нс_ 

Нос 



Ь_1 

І+Ьг 


(й-1) 


? 


2 ? - — 

где 6і = —] с = рс«с/(/>оо“оо); -К = Ді/Доо ; Лі — газовая посто- 

Ч 

янная вдуваемой среды; Доо — газовая постоянная основного газа; 
су — локальный коэффициент трения в реальных условиях. 

Расчет локальных коэффициентов трения су и теплообмена 81 
выполняют по зависимостям су = су 0 Ф и 81 = 8іоФ$, где с^ 0 и 8іо — 
значения при течении в “стандартных” условиях (неизотермическое 
дозвуковое безградиентное течение без вдува на гладкой поверхно¬ 
сти при отсутствии внешней турбулентности): 

с /о = ДКе** _т ; 8і 0 - ^Ке^ _т Рг“°> 75 . (5.36) 

/а 


Коэффициенты Вит определяют с учетом режима течения. 
Для Не** < ІО 4 В = 0,0256, т = 0,25. Для ІО 4 < Не** < 4- ІО 5 
В = 0,0148, т = 0,182. 

Распределение скоростей а>о в динамическом пограничном слое 
рассчитывают по логарифмическому закону 

шо = 1+2,5^\п^ (5.37) 


где ^ = у/8. 

При расчете теплового пограничного слоя на непроницаемой 
криволинейной поверхности с учетом начального участка значение 
Ке^Т^ определяют из решения интегрального соотношения энергии 

*4оо = 

- /**(^)^ (1 - * )Адяй " Л+ 

+(Ке^ДЯ с<> )І+’”}‘ +т > (5.38) 

где V = и/ию — относительная скорость. 
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Для течения с дозвуковыми скоростями при Т с = сопзі и неодно¬ 
родном вдуве без учета предыстории течения расчет значения Ке^* 
упрощается — 


ІЦ? 


2Рг о,75 ВЬ Т (* + щ _ ц с ) Ке °° с / 

О 


1 

1+т 


(5.39) 


Широко известен также удобный, простой и доведенный до ста¬ 
дии практического использования метод Зысиной-Моложен, где де¬ 
лают следующие допущения: 

температура газа близка к температуре поверхности лопатки; 
температура внешней поверхности лопатки постоянна; 
обтекающая лопатку среда несжимаемая; 
обтекание лопатки безотрывное; 
поверхность лопатки аэродинамически гладкая. 

Главное достоинство этого метода заключается в том, что он 
позволяет рассчитывать ламинарный, переходный и турбулентный 
пограничные слои. 

Для несжимаемой среды (для которой число Маха М < 1, отно¬ 
шение температуры Т с поверхности стенки лопатки к температуре 
Тоо на внешней стороне пограничного слоя невозмущенного потока 
Тс/ Тоо ~ 1) используют следующую систему уравнений: 
уравнение импульса 


ах ах 


Тс 

Р и оох’ 


(5.40) 


уравнение энергии 


с*** ^ 1п ц ооз? _ _1_ ( А——^ 

Ах т Ах риоо Х Ср(Тоо — Т с )\ ду)с 


(5.41) 


где х — координата, отсчитываемая вдоль спинки или вогнутой по¬ 
верхности лопатки от точки разветвления потока на входной кромке. 

Для решения интегрального соотношения энергии используют 
широко известную критериальную зависимость 

Ш х = ВКе%, (5.42) 


где параметры В и п различны для разных режимов течения. 


п* 
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С использованием зависимости (5.42) интегральное соотношение 
энергии уравнение (5.41) позволяет получить формулу для толщи¬ 
ны потери энергии 6*** и затем следующие формулы для расчета 
теплоотдачи: 

в области ламинарного пограничного слоя (0 < ж < ж н ) 


N 11 х = 0,297Ке х 



(5.43) 


где Хуі — координата начала переходной области; N 11 ® = а г ж/А; 
а г — местный коэффициент теплоотдачи от газа стенке в точке про¬ 
филя с координатой ж; А — теплопроводность; Ке х = «оож/^і ѵ — 
кинематическая вязкость; и<х>х — скорость газа в точке профиля с 
координатой ж; 

для переходного пограничного слоя (жн < ж < Жк) 


= 3,43 • КГ 4 Ке х 


х к 

^ 'У'оох^'Я/ ѵ 0,047(К,ехн/^и хн 

- 


) 2 . 
(5.44) 


где ж к — координата конца переходной области; Ке жн , N 11 Ін — зна¬ 
чения чисел Рейнольдса и Нуссельта в точке профиля с координатой 


Я н і 

для турбулентного пограничного слоя (ж > ж*) 


N 11 * = 0,0255 


X 

^ иоохдх/и -\- 0,72(2915Ми хк/Р®хк) 

- #К 


- 0,2 

, (5.45) 


где N 11 x 10 Ре ІК — значения чисел Нуссельта и Рейнольдса в точке 
профиля с координатой Жк. 

Интегралы в формулах (5.43)-(5.45) вычисляются любым из из¬ 
вестных численных методов. Для нахождения местных коэффици¬ 
ентов теплоотдачи необходимо располагать эпюрой распределения 
скоростей (давлений) по профилю лопатки. Эпюра скоростей (да¬ 
влений) может быть определена экспериментально или получена на 
основе расчета потенциального обтекания профиля в решетке. 

Многочисленные расчеты, выполненные по изложенному мето¬ 
ду Зысиной-Моложен, доказывают, что при достаточно правильном 
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определении точек перехода наблюдается вполне приемлемое согла¬ 
сование расчетных значений коэффициентов теплоотдачи газа с экс¬ 
периментальными данными (см. рис. 5.29, б). На рисунке точки пе¬ 
рехода “н” и “к” на расчетной кривой 2 определены опытным путем, 
а на кривой 3 — расчетным. Однако, как указано выше, определе¬ 
ние координат переходной области — одна из сложнейших проблем 
газовой динамики лопаточных машин. Этому вопросу посвящено 
большое число исследований. 

Например, для оценки критического числа Рейнольдса, 
отождествляемого с началом перехода, ЦКТИ рекомендует эмпири¬ 
ческую зависимость 

Ке кр = А( 1 + 1,ЗМ5’ 7 )(1 +0,38М°> 6 )(!Ц~ 2 ’ 3 , (5.46) 

' -*оо' 

где в качестве характерного размера принята координата % начала 
переходной области; число Маха Мо берут в точке минимума да¬ 
вления на кривой распределения скорости вдоль контура профиля; 
число М рассчитывают по параметрам на входе в решетку. 

Коэффициент А в уравнении (5.46) определяют как функцию 
степени турбулентности внешнего потока Ти, и он принимает сле¬ 
дующие значения: 

А = 3,1 • ІО 6 при Ти < 0,12 %; 

А = 0,71 • Ю 6 Ги 0 ’ 7 при Ти = 0,12... 1,0 %; 

А = 0.71 • 10 6 Т« -1 ’ 76 при Ти = 1... 3 %. 

Формула (5.46) применима при М < 3,5; 0,02 < Ти < 3%; 0,5 < 
<Т с /Тоо<2,8. 

Напомним, что степень, или интенсивность турбулентности — 
это отношение усредненной во времени величины пульсаций к сред¬ 
ней скорости: Ти — ^ (и^ 2 + и у 2 + и' 2 2 )/3 ^ гГос>, г Д е йоо — некото¬ 
рая характерная скорость усредненного течения. При исследова¬ 
ниях влияния Ти на теплообмен часто ограничиваются изучением 
влияния только продольной составляющей пульсаций скорости й х и 

определяют степень турбулентности Ти = ^/и^/йоо- При таком 

подходе предполагается определенное соотношение между й х и дву¬ 
мя другими составляющими в пределах исследованных режимов. В 
то же время существенно упрощается техника измерения степени 
турбулентности. 
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Для определения длины области перехода АІ в случае безгради- 
ентного течения рекомендуют формулу 

Кед/ = 16,8Ке^ 8 , 


д , Х-, П(Х)А1 ^оо^н 

где АІ = х к — х„; Кед/ =-; Ке =-. 

ѵ ѵ 


В формулах (5.43)-(5.45) изменение внешней скорости учиты¬ 
вают лишь интегрально. Градиент давления в этих формулах не 
присутствует. Это обстоятельство ограничивает применение инте¬ 


грального метода в области значительного градиента давления, на¬ 
пример перед отрывом. Отметим, что этот недостаток свойствен 
большинству интегральных методов. 

Для современных и перспективных ГТУ и ГТД, в которых на¬ 


блюдаются транс- и сверхзвуковые режимы течения в межлопаточ¬ 


ных каналах, высокая степень неизотермичности течения, целесо¬ 
образно применять современные интегральные теории, обоснован¬ 
ные, в частности, обширной эмпирической информацией. К этим 
теориям относится прямой интегральный метод. В этом методе ин¬ 


тегральные соотношения импульсов и энергии для дозвукового те¬ 
чения газа можно записать соответственно в виде уравнений 


<Же** , ,, , ггЧ Ке**<ЙІ а 

--г (і + и)— - — 

из ^оо 


= 0,5Ке^с Л (Ф + Ь); 


Ше** <Же~ сІ(АН) 
іа + АН іа 


Ке^ЗіоСФв + В?), 


(5.47) 

(5.48) 


где з = з/Ь — безразмерная продольная координата по контуру про¬ 
филя; Ь — периметр профиля; з — длина обтекаемой поверхности, 
отсчитываемая от передней критической точки на входной кромке; 
йоо = и оо/иооі — безразмерная скорость газа на внешней границе 
пограничного слоя; Дооі — скорость в начальном сечении, например 
на входе в решетку. 

Решения уравнений (5.47) и (5.48) для турбулентного слоя при 
постоянной по поверхности профиля температуре Т с имеют вид 

~ + Я)^(1пйоо)<й 

во 
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х |о,0158Ее с У(Ф + т) 1,25 ехр ^(1 —#)^( 1пи<х,) & иоо^+С 


»о 


} (5.49) 


И 

Ке « = Д 'н ( ^ІЩ Ее ‘/ *Я==о(ДЯ) 1 .“<Й + (Ве***дяй 2! 

V 8 0 

(5.50) 

где 5о — координата начальной точки турбулентного пограничного 
слоя или точка, от которой начинается расчет. 

Расчет по соотношениям (5.49) и (5.50) производят при извест¬ 
ных распределениях скорости потока газа Доо = «оо( 5 ) и темпера¬ 
туры стенки Т с = Т с (з), например, Т с (з) = сопзі для определения 
распределения локального расхода вдуваемого воздуха ](з) = р в и ѵ . 

Одно из допущений прямого интегрального метода заключается 
в том, что действительное значение числа Стантона задается зави¬ 
симостью 



51 = В(Ее^*)- т = = 

= 0,5Ф я В(Ке^)- т /Рг 0 ' 75 , (5.51) 

где В = 0,0128, т = 0,25 — константы степенной аппроксимации 
закона теплообмена. 

Рассчитав с помощью интегральных соотношений погранично¬ 
го слоя распределение Ке*д = Ке*д(з), можно по уравнению (5.51) 
определить распределение локальных чисел 8і = 81 ( 5 ). Если расчет 
ведется для определения расхода охлаждающего воздуха на лопатку 

Отъ = 7 (з) при заданных и Т 3 , то фактически известны 

распределение параметра вдува Ъ{ = Ь{(з) и функция Ф# = Фя(^) 
при Т с (з) = сопзіФДз) = сопзі. Можно использовать простые ап¬ 
проксимации для определения законов трения и теплообмена (Фи 
Ф#). Например, величину Ф# можно вычислить с помощью соот¬ 
ношения 

Ф я = Ф*ФмФв, (5.52) 

в котором функции Ф*, Фм и Ф в определяют соответственно (см. 
ранее). 
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Тогда искомое распределение ] = ] (з) находят, определяя 8 іо = 
= 8 іо( 5 ) по распределениям 8 і = 8 * 0 ( 5 ) и Фд = ФяОЮ, поскольку 
8 ѣо = Ф#/§*. Затем производят вычисления по соотношению = 
= і/ 8 ѣо, из которого следует, что ](з) = /9<хЩ 00 ( 5 ) 8 * 0 ( 5 )^. 

Несколько изменив методику расчета, можно определить Т с при 
известных ] (5) . Если необходимо рассчитать распределение локаль¬ 
ных коэффициентов теплоотдачи, то можно использовать очевидное 
соотношение а = а г ($) = с роС 1 /Эоо«оо( 5 ) 8 *( 5 ). 

Кроме прямого интегрального метода для расчета теплообме¬ 
на на поверхностях лопаток турбин с заградительным (пленочным) 
и проникающим (пористым) охлаждениями разработаны достаточно 
многочисленные аналитические и полуэмпирические методы. Теоре¬ 
тические зависимости получены для тех случаев, при которых сме¬ 
шение вдуваемых струй охладителя с потоком основного газа явля¬ 
ется плоским. Пример такого рода охлаждения — организация заве¬ 
сы посредством вдува охладителя через пористые пояски, щель или 
последовательность щелей. (Такой способ охлаждения иногда назы¬ 
вают завесным охлаждением.) Эффективность этого способа иссле¬ 
довалась теоретически во многих работах, при этом применялись 
интегральные методы. Например, Э.П. Волчков при расчете тепло¬ 
обмена и эффективности тепловой завесы использовал физическую 
модель пристенного пограничного слоя с начальными параметрами, 
определяемыми условиями завесы. На основе асимптотической тео¬ 
рии турбулентного пограничного слоя получены соотношения, учи¬ 
тывающие влияние параметров тепловой завесы на теплообмен и эф¬ 
фективность. 

Аналогичная физическая модель принята В.М. Репуховым. Им 
получены аналитические решения дифференциальных уравнений в 
частных производных, которые позволяют исследовать общие свой¬ 
ства пристенного пограничного слоя за тангенциальной щелью и 
рассчитать теплоотдачу и эффективность тепловой завесы с уче¬ 
том влияния начальных условий смешения. Позже этот метод был 
распространен на решение значительно более сложной задачи иссле¬ 
дования охлаждения, осуществляемого посредством вдува через ряд 
(или ряды) дискретных отверстий, при котором возникает простран¬ 
ственное взаимодействие струй. Обнаружено, что за рядом отвер¬ 
стий из-за взаимодействия вдуваемых струй со сносящим потоком 
происходит существенное возрастание локального теплообмена. 
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Е.Н. Богомолов решал задачу расчета теплоотдачи и эффектив¬ 
ности тепловой завесы на основе модели взаимодействия струй вду¬ 
ваемого воздуха со сносящим потоком. При этом была использована 
физическая модель отрыва вдуваемой струи от защищаемой стенки 
с последующим ее присоединением. 

Существующие методы расчета теплоотдачи и эффективности 
тепловой завесы не исключают использования обобщенных опытных 
данных, которые в ряде случаев менее универсальны, но обладают 
большей достоверностью. 

На рис. 5.30 и 5.31 показаны результаты, полученные при про¬ 
дувке лопаточных решеток и пластин с пленочным охлаждением в 
диапазоне изменения параметра вдува Ь = р в «в/(Роо«оо) = 0,3... 1; 
Ке г = (2,25... 6)10 5 ; число М на выходе из решетки достигало 0,85. 

Величина е* пл по мере удаления от места вдува быстро снижает¬ 
ся по потоку и при ~х = х/з э > 20 (см. рис. 5.31) мало отличается от 
коэффициента теплоотдачи а г к сплошной лопатке (а пл /а г < 1,2). 
Защитное действие пленки при этом снижается. Уже при х/(тз э ) = 
80 эффективность пленочного охлаждения падает до 0,4 и возникает 
необходимость вновь вдувать охлаждающий воздух. 


Рис. 5.30. График зависимости 
эффективности пленочного ох¬ 
лаждения: 

1 - по опытам на пластине; 2 - по 
опытам на двух лопаточных решет¬ 
ках 


Рис. 5.31. График усредненной 
по параметру вдува зависимос¬ 
ти отношения коэффициентов 
теплоотдачи на поверхности ло¬ 
паток при вдуве а пя и без вдува 
а г от х/зуі 

1 - Ке г = 6, 5 • ІО 5 ; т = 0,45 ... 0, 85; 

2 - Ке г = 3 • 10 5 ; т = 0,3... 1,0 
(обе кривые относятся к двухрядно- 
му шахматному расположению от¬ 
верстий с углом наклона отверстий 
к поверхности 35 ... 45°) 



#П/і/&Г 
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Накоплен обширный опытный материал для расчета эффектив¬ 
ности пленочного охлаждения т] пл . Выполненные исследования при¬ 
ближают создание надежного метода расчета температуры пленки 
на поверхности с дискретным вдувом в реальных условиях, когда 
воздушная завеса неравномерна как поперек, так и вдоль защищае¬ 
мой поверхности. При этом необходимо учитывать множество воз¬ 
мущающих воздействий, перечисленных в п. 5.2.1. 

5.2.3. Обобщенные экспериментальные данные 
о теплоотдаче к турбинным профилям 

Ввиду чрезвычайной сложности явлений, определяющих законо¬ 
мерности теплообмена, средние и местные значения коэффициентов 
теплоотдачи а г от газа к профильной части лопатки практически 
предпочитают определять из экспериментальных данных, обобщен¬ 
ных на основе теории подобия. Даже изложенные выше расчетные 
методы, по существу, являются полуэмпирическими, в них широко 
используются результаты экспериментов. 

Современные измерительная техника и методики экспериментов 
позволяют учесть влияние на теплообмен многих параметров, вызы¬ 
вающих перечисленные выше трудности расчетов: начальной степе¬ 
ни турбулентности, вращения (массовых сил), угла атаки основного 
потока, периодической нестационарности, излучения газа, сжимае¬ 
мости и ускорения потока, выдува воздуха через ряды отверстий 
или щели, температурной нестационарности при повышении и сбро¬ 
се нагрузки на турбину и др. 

Учет указанных факторов производится с применением метода 
суперпозиций, при котором каждое из воздействий рассматривается 
независимо от остальных. Возможность использования этого мето¬ 
да для выяснения реального процесса теплообмена на профильных 
частях лопаток подтверждена расчетно-экспериментальным путем. 
Искомое значение а г в этом случае находится по формуле (5.1). 

Наиболее точно коэффициенты теплоотдачи от газа к лопатке 
определяются в результате проведения соответствующих экспери¬ 
ментов на натурных турбинах. Однако они чрезвычайно сложны, 
поскольку проводятся в сложных условиях — при высоких темпера¬ 
туре, давлении и окружных скоростях в турбинах. Более простыми 
являются эксперименты на моделях лопаток, пакетах лопаток, коль¬ 
цевых лопаточных аппаратах, модельных ступенях и др. Результа¬ 
ты экспериментов, обработанные согласно теории подобия, обычно 
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представляют в виде критериальных уравнений, при этом определя¬ 
ется область применимости полученного уравнения'. 

Средний (по обводу профиля) коэффициент теплоотдачи газа 
«г.ср (здесь и далее индексом “ср” обозначены средние значения пара¬ 
метров) изучался отечественными и зарубежными исследователями 
на решетках сопловых и рабочих лопаток самой различной геоме¬ 
трии. В результате получались простейшие эмпирические соотно¬ 
шения для определения а г . ср или N 4 ср . Чаще всего эти соотношения 
имеют вид 

№і ср = АКе п . (5.53) 

Соотношение (5.53) выведено в результате обработки экспери¬ 
ментальных данных, полученных при различных геометрических и 
режимных параметрах на моделях лопаточных аппаратов, вслед¬ 
ствие чего расчеты с помощью этих соотношений часто дают су¬ 
щественно различные результаты. Сравнения, проведенные в КАИ, 
показали, что расхождение чисел Ми ср может быть двукратным при 
Не = сопзі, если воспользоваться для их определения данными раз¬ 
ных исследований. В ИТТФ было проанализировано 30 различных 
критериальных уравнений указанного типа, полученных в конкрет¬ 
ных опытах различными исследователями. В результате анализа 
отмечен следующий диапазон параметров критериального уравне¬ 
ния (5.53): п = 0,49 ... 0,88 (следствие различной протяженности ла¬ 
минарного, переходного и турбулентного участков); А = 0,05... 1,1 
(результат различной методики обработки данных эксперимента — 
выбора различных геометрических параметров, а также различных 
значений скорости и температуры при вычислении N 11 ср и Не). 

Одной из причин этих различий является, как отмечалось вы¬ 
ше, влияние на а г . ср или N 11 ср режима течения в пограничном слое 
лопаток. От точки торможения на входной кромке на спинке и во¬ 
гнутой стороне профиля лопатки образуется ламинарный погранич¬ 
ный слой, который затем под действием различных возмущающих 
факторов (величины и знака градиента давления, неизотермично- 
сти, внешней турбулентности, числа Рейнольдса и т.д.) постепенно 
переходит в турбулентный. 

На каждом участке с характерным режимом течения (лами¬ 
нарным, переходным, турбулентным) процессы теплообмена различ¬ 
ны и по механизму, и по интенсивности, вследствие чего значения 
а г . ср или N 4 ^ существенно зависят от соотношения протяженности 
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участков с различными режимами течения. Такой вывод можно сде¬ 
лать, если проанализировать экспериментальные данные по тепло¬ 
отдаче с помощью соотношения (5.53) при разных режимах течения: 
по данным ИТТФ, при ламинарном режиме безотрывного течения 
«лам = 0,5, с отрывом пограничного слоя п лам = 0,4... 0,48; при 
переходном п пер = 0,9... 1,6; при турбулентном п х = 0,8; при турбу¬ 
лентном с отрывом пограничного слоя п т = 0,55... 0,7. 

Принципиально критериальное уравнение (5.53) справедливо 
для течения несжимаемой среды в неподвижных решетках при не¬ 
больших тепловых потоках от газа к лопатке, в то время как в реаль¬ 
ных турбинах число Маха на выходе из решетки Мг > 0,7 ... 0,8 (т.е. 
среда сжимаема); на течение у поверхности рабочих лопаток оказы¬ 
вают влияние массовые силы, а течение существенно неизотермично. 
Тем не менее, несмотря на наличие ограничений по диапазону при¬ 
менения и принципиальную неточность, уравнения типа (5.53) ис¬ 
пользуются на практике для выполнения расчетов на ранней стадии 
проектирования турбины, когда еще не известны все геометриче¬ 
ские и режимные параметры лопаточного аппарата и, следовательно, 
нельзя выполнить полный расчет процессов теплообмена. 

Основной проблемой при этом является обоснование возмож¬ 
ности применения полученных по результатам конкретных опытов 
критериальных уравнений в новых расчетных условиях. Например, 
в соответствии с теорией подобия распространение результатов опы¬ 
тов на геометрически неподобные решетки является неправомерным 
и может привести к значительным погрешностям при определении 

^■Г.ср И N11 ср. 

Приближенно влияние основных геометрических параметров 
решетки на теплообмен может быть учтено предложенным В.И. Ло- 
каем (КАИ) числом подобия 5 Г , отражающим особенности течения 
газа в криволинейных каналах с переменной кривизной: 


зіп /?і 
ЗІп/?2 


21 


І 5Іп(/?і + /З2) С 08 2 


Рі ~ Р 2 


- 1 


0,5 


(5.54) 


где (3 \, (3 2 — углы входа потока в решетку и выхода из нее; 3 = 5 / 6 ; 
і = і/Ъ] з, 6 — ширина, и длина хорды лопатки; і — шаг решетки. 

В сопловых лопатках вместо (3\ и @2 используют соответствен¬ 
но углы «о и ад. Так как протяженность участков с ламинарным, 
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переходным и турбулентным пограничными слоями зависит от гео¬ 
метрических соотношений в лопаточной решетке и рабочих условий, 
показатель степени п при числе Не в уравнениях типа Ми ср = АПе п 
для расчета «Тг.ср должен быть переменным. Как показал опыт, п 
должен быть в пределах 0,66 ... 0,68. 

На основе обобщения большого числа опытов, проведенных со¬ 
трудниками КАИ и другими авторами на 27 решетках, получено 
следующее универсальное уравнение: 

Ми ср = 0,206Ке°' 66 5 г "°' 58 , (5.55) 

где за определяющий размер принята длина хорды Ь, за определяю¬ 
щие параметры — газостатическая температура и действительная 
скорость потока на выходе из рабочей или сопловой решетки. 

Формула (5.55) справедлива для решеток активного и реактив¬ 
ного типов при изменении числа Не на выходе из решетки от ІО 5 до 
ІО 6 , 5 Г от 1,3 до 6, Т с /Т* от 0,5 до 1,2; начальной степени турбу¬ 
лентности Ти на входе в решетку от 1,5 до 2 % при числе Маха на 
выходе из решетки М < 0,9 и углах атаки Ь «г 0. Разброс опытных 
точек относительно зависимости (5.55) составляет ±10 %. 

На основе формулы (5.55) может быть найден средний по обводу 
профиля коэффициент теплоотдачи от газа к лопатке 

а ср = 0,206(Л г /Ь)Ке 0 ’ 66 5'-°’ 58 , (5.56) 

где А г — теплопроводность газа. 

Для сопловых решеток Не = Кеі = с\Ър\/щ, для рабочих реше¬ 
ток Ке = Кег = -Ш 2 І>Р 2 ІР 2 , где сі, іѴ 2 — действительные скорости 
газа на выходе из сопловой и рабочей решеток. Индексы “1” и “2” 
для всех величин указывают на их отношение к выходу из сопловой 
и рабочей решеток соответственно. 

В найденную величину а С р необходимо внести поправки, от¬ 
ражающие дополнительное воздействие на теплообмен различных 
факторов, характерных для конструируемой лопаточной решетки 
на рассматриваемом режиме работы турбины. Таким образом, ис¬ 
комый коэффициент теплоотдачи определяют по формуле а г .ср = 
= 01 С рК\К2 • • • 

Приведем данные о множителях-поправках, входящих в послед¬ 
нюю формулу. 
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У концов лопаток в решетке наблюдается возрастание среднего 
по обводу профиля коэффициента теплоотдачи по сравнению с рас¬ 
считанным по формуле (5.56). Это объясняется влиянием вторичных 
течений (“парного вихря”). Для оценки влияния на а г . ср концевых 
явлений на участках длиной приблизительно ОД Н (Н — высота ло¬ 
паток) от корня и периферии рекомендуется множитель-поправка 

Кжонц = 1,06.. .1,15. (5.57) 

Чем больше поворот потока в решетке и теплоперепад, тем боль¬ 
шее значение приобретает множитель-поправка К копц . Для обычных 
значений коэффициента нагрузки ступени турбины р т = 
= СрАТ г /и 2 « 1,3... 1,7 можно принимать К конп « 1,1. Особенно 
важно учитывать К конц в прикорневых сечениях рабочих лопаток, 
которые наиболее нагружены инерционными и изгибающими сила¬ 
ми. 

При нерасчетных и переходных режимах работы ГТД на входе 
в рабочие и сопловые решетки могут возникать углы атаки, суще¬ 
ственно отличающиеся от расчетных (8 « 0°). Это вызывает пе¬ 
рераспределение скоростей и режимов течения в пограничном слое 
на профиле. При особо неблагоприятных условиях может наступить 
отрыв потока от профиля. Все это отражается на а г . ср . Влияние 
угла атаки на а г . ср учитывается по формуле 

К$ — 0,97 + 0,78(5 — 0,2) 2 . (5.58) 

В качестве определяющей безразмерной величины здесь выбран от¬ 
носительный угол атаки 8 = 8/(3 і л (8 — угол атаки; /?і л — угол 
рабочей лопатки на входе; для сопловых лопаток этот угол обозна¬ 
чается аол)- 

Формула обобщает опытные данные, полученные на неподвиж¬ 
ных плоских решетках активного и реактивного типов при 8 = 
= —0,5... (+0,4); числе Рейнольдса на входе в решетку Кеі = 
= (1,5... 4) • ІО 5 ; г вх /Ь = 2,26... 7,26; і/Ь = 0,57... 0,77; 

зіп/? 2 л/зіп /?іл = 0,52... 0,93, где ѵ вх — радиус входной кромки ло¬ 
патки; /?2л — угол рабочей лопатки на выходе. 

Формула (5.58) справедлива при Кеі = сопзі, т.е. К$ = 
— а г.ср(<5)/«г.ср(0), где а г . С р(<5) — коэффициент теплоотдачи при 
угле атаки 8, отличном от нуля, а а г , ср (0) — коэффициент тепло¬ 
отдачи при 8 = 0°, но при Кеі = гѵ\Ьрі/ці (иц — действительная 
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скорость на входе в рабочую решетку), соответствующем углу ата¬ 
ки 8. 

Экспериментально установлено, что формула (5.58) остается 
справедливой и для вращающихся лопаточных решеток. 

С повышением температуры газа его излучение возрастает и 
при Т* > 1500 К становится существенным. Так, при Т* « 2000 К 
энергия, передаваемая радиацией от продуктов сгорания керосина 
к лопаткам, составляет уже 10 % и более от энергии конвективно¬ 
го потока теплоты. Для приближенного учета радиационных пото¬ 
ков теплоты можно воспользоваться множителем-поправкой К язл = 
= Ф/Фконв) где ф, фконв — соответственно суммарное количество 
теплоты и количество теплоты, переносимое конвекцией. Посколь¬ 
ку основными источниками излучения продуктов сгорания являются 
двуокись углерода (СОг) и водяной пар (Н 2 О), то, по данным КАИ, 

К кзя * 1 + 50Г г *(е г /а г )(1 +Т С + Т 2 С + Т*), (5.59) 

где Т г = КГ 3 (Г/)*; для сопловых лопаток (Т/)* = Т*, а для ра¬ 
бочих лопаток ( Т' т )* = (У* + Т* 2 )/2; У* 2 — температура торможе¬ 
ния газа за рабочей решеткой; У с = У С /(Т/)*; У с ~ Т доп — сред¬ 
няя по обводу профиля температура поверхности стенки лопатки; 
е г = есо 2 + /3ен 2 0 — степень черноты газа при (У/)*; (3 = 1,1... 1,2. 
При выводе формулы (5.59) степень черноты стенок лопаток приня¬ 
та е с = 0,55. 

Систематизированных сведений о численных значениях степе¬ 
ни турбулентности Ти в характерных сечениях проточной части не 
имеется, встречаются лишь различные данные об измерениях тер¬ 
моанемометрами и косвенной оценке Ти в конкретных условиях в 
аэродинамических трубах или турбинах. Анализ этих данных по¬ 
зволяет указать приближенные значения Ти (в процентах): 


Непосредственно за жаровой трубой 

камеры сгорания . 15-20 и более 

После сборного коллектора, перед 

сопловым аппаратом первой ступени. 3-4 

За сопловой решеткой, перед рабочим 

колесом первой ступени . 4-5 

За рабочим колесом, перед сопловым 

аппаратом второй ступени . 4-8 
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Перед решетками лопаток воздушных 

аэродинамических стендов с плавным входом:. 0,3 .. .0,6 

при установке перфорированных 

успокоительных перегородок . 1.. .2,5 

при специальных турбулизирующих сетках. До 12 

В горле сопловых решеток (независимо 

от Ти перед решеткой) . 0,5 .. .0,8 


На основе опытных данных, полученных при испытаниях натур¬ 
ных турбин, ЦКТИ предложен множитель-поправка К ^ и , учитыва¬ 
ющий влияние степени турбулентности Ти на а г . ср . С учетом того, 
что формула (5.56) получена при Ти и 1,5... 2 %, следует записать 

К Ти = А(1+е) 0 ’ 2 , (5.60) 

где А = 0,85 ... 0,9. Формулами (5.55)-(5.60) определяется средний 
(по обводу профиля) коэффициент теплоотдачи от газа к лопатке. 

В действительности, как следует из рис. 5.28, а г не остается по¬ 
стоянным, поэтому многие исследования были направлены на опре¬ 
деление местных коэффициентов теплоотдачи от газа к лопатке. 
Фактически местные коэффициенты теплоотдачи определяются для 
ряда характерных участков на профиле лопатки: входной кромки, 
выходной кромки, вогнутой поверхности и спинки лопатки. Как по¬ 
казали эксперименты, коэффициенты теплоотдачи сильно различа¬ 
ются от участка к участку, и критериальные зависимости могут 
быть получены для каждого участка в отдельности. Эти зависимо¬ 
сти получены как обобщенные для определения осредненных мест¬ 
ных коэффициентов теплоотдачи. 

Протяженность участка входной кромки определяется дугой 
окружности радиусом г вх между точками сопряжения ее со спинкой 
и вогнутой поверхностью. 

В точке торможения и разветвления потока на входной кромке 
местные значения коэффициента теплоотдачи газа 

«г.вх = ^-к е ;> 5 , (5.бі) 

^вх 

где Аі и Ке, — теплопроводность газа и число Рейнольдса на входе 
в решетку профилей. 
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При расчете Кеі за определяющую температуру принимают 
температуру газа перед решеткой, за характерный линейный раз¬ 
мер удвоенный радиус входной кромки 2г вх , за характерную ско¬ 
рость — скорость потока газа на входе в решетку. 

В результате опытов, с использованием опытных данных Виль¬ 
сона и Поупа, для нахождения среднего коэффициента теплоотдачи 
на входной кромке профиля М.Н. Бодуновым (КАИ) была предложе¬ 
на формула 

N 11 вх = 0,635Ке,’ 5 , (5.62) 

откуда среднее значение коэффициента теплоотдачи 

а г . В х = 0,635-^-Ке?’ 5 . (5.63) 

^ВХ 

Для сопловых лопаток Кеі = 2сог вх ро/ро; для рабочих — Кеі = 
= 2гуіг вх рі/рі (индексом “0” обозначены параметры на входе в соп¬ 
ловую решетку, а индексом “1” — на входе в рабочую решетку). 
Формула (5.62) применима при нулевых углах атаки в диапазоне 
чисел Рейнольдса 5 • ІО 3 < Кеі < 4 • ІО 4 , при числах Маха М < 0,9 и 
степени турбулентности Ти и 1 %. 

Распространение эмпирической зависимости (5.62) на потоки с 
повышенной (по сравнению с Ти = 1 %) степенью турбулентности 
может быть выполнено с использованием рекомендаций Л.М. Зыси- 
ной-Моложен и Э.Г. Роост, согласно которым в формулу нужно вво¬ 
дить множитель-поправку 

К Ти вх « 0,9(1 + ОДГи 1 ’ 4 ) при 1 % < Ти < 4 % (5.64) 

ИЛИ 

Ктивх ~ 0)9(1 + 0,4Тп°’ 28 ) при 5 % < Ти < 10 %. (5.65) 

В связи с этим при Ти = 5 % коэффициенты теплоотдачи от газа 
к входной кромке профиля могут быть примерно в 1,4 раза больше, 
чем рассчитанные по формуле (5.63). 

Участок выходной кромки профиля представляет собой конце¬ 
вую часть профиля протяженностью (0,10 ... 0,15)6 (напомним, что 
Ь — длина хорды профиля). Теплообмен между газом и лопаткой 
на участке выходной кромки определяется состоянием пограничного 
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слоя, которое в значительной степени зависит от образования его на 
предыдущих участках профиля. 

Предположив, что начало перехода от ламинарного режима те¬ 
чения к турбулентному находится на расстоянии примерно 0,7 хорды 
лопатки от входной кромки, коэффициент теплоотдачи от газа к вы¬ 
ходной кромке с удовлетворительной для практики точностью (при 
Пег > 5 • ІО 5 и М > 0,5) определяют по критериальной зависимости, 
характерной для турбулентного режима обтекания пластины: 

N4 2 = 0,0263Ке 9 ’ 8 . (5.66) 

На основе обобщения опытных данных КАИ получено, что у 
выходной кромки в месте схода потока (примерно на расстоянии 0,16 
от конца профиля) 

Кивых = 3,25 • 10 _3 Ке2’ 93 . (5.67) 

В качестве определяющих параметров приняты: температура 
торможения газа Т 2 * ш за решеткой в относительном движении, диа¬ 
метр выходной кромки лопатки 2г ВЬІХ , скорость потока гѵ 2 за решет¬ 
кой (здесь и далее индексом “2” обозначены параметры потока за 
рабочей решеткой). Формула применима при Пег = 3 - ІО 3 ... 3 - ІО 4 , 
Мг < 0,9 и малых значениях Ти. Тогда коэффициент теплоотдачи 
на этом участке 

«г.вых = 3,25 • 10 _3 —Ке 9 ’ 93 . (5.68) 

^вых 

Некоторое уточнение, связанное с раздельным вычислением чи¬ 
сла Ки на выпуклой и вогнутой сторонах профиля у задней кромки, 
предложено В.П. Почуевым и В.Ф. Щербаковым. На участках про¬ 
тяженностью до 0,15 длины дуги спинки (сп) или вогнутой поверх¬ 
ности (в.п) соответственно получено: 

Кпвых.сп = 0,057Ке 9 ’ 7 ; (5.69) 

Кпвых.в.п = 0,051Ке°’ 73 . (5.70) 

Здесь числа Нуссельта и Рейнольдса нужно вычислять по хорде 
лопатки при следующих диапазонах изменения критериев подобия: 
Кег = 1,86- ІО 5 ... 1,5- ІО 6 ; М 2 < 0,96 и при Ти « 6... 12 %. Нетрудно 
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заметить, что две последние формулы дают близкие результаты. В 
обычных условиях в районе выходной кромки наблюдается турбу¬ 
лентный режим и влияние Ти на о; г практически отсутствует. 

Распределение а г на участках вдоль вогнутой поверхности и 
спинки лопатки зависит от структуры пограничного слоя на этих 
участках. Значения а г на этих участках обычно определяют по 
отношению к среднему коэффициенту теплоотдачи а гхр для всего 
профиля, на основе обобщения большого экспериментального и рас¬ 
четного материала: 

при реактивной решетке (степени реактивности ступени 
Рст > 0)3) 

^г.в.п ~ (1,0 ... 1,15)а г . ср ; 

®т.сп ~ (0,75... 0,85)а; гхр ; (5.71) 

^г.сп ~ (1> • • • 1)4)о!г.ср 

( а г.сп определяют для участка спинки профиля протяженностью 
0,6 ... 0,7 длины обвода спинки от точки сопряжения с входной кром¬ 
кой; а” сп — для остальной части); 

при активной решетке (р ст и 0,1... 0,15) 

От.в.п — (0,85 ... 0,95)а гхр ; 

а гхп = (1,0...1,1)а гхр . > 

Средний коэффициент теплоотдачи на вогнутой и выпуклой ча¬ 
стях профиля можно также определить, пользуясь широко апробиро¬ 
ванной в практике проектирования газовых турбин критериальной 
зависимостью типа (5.53), предложенной О.И. Голубевой: 

N4 = АКе 0 ’ 68 . (5.73) 

Число Рейнольдса в формуле (5.73) отнесено к узкому сечению 
на выходе из решетки; теплопроводность определена по температу¬ 
ре торможения газа, вязкость — по температуре потока газа в узком 
сечении; в качестве характерного размера принята хорда лопатки, а 
значение коэффициента А определяется (рис. 5.32) в зависимости от 
угла поворота потока в решетке е = 180° — ((3\ + /З 2 ). Формула Го¬ 
лубевой пригодна для применения при изменении числа Рейнольдса 
в пределах 0,5- ІО 5 < Не < 2- ІО 6 . 

Приведенные выше эмпирические формулы получены при чи¬ 
сле М < 1,0 на выходе из решетки. Иная картина наблюдается при 
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Рис. 5.32. Зависимость коэффици¬ 
ента А от угла поворота потока е 

повышенных скоростях течения газа (особенно при М > 1): процес¬ 
сы теплоотдачи значительно усложняются, и неучет особенностей 
процессов может привести к существенным погрешностям. Было 
выявлено, что при увеличении числа М на входе в решетку из ак¬ 
тивных профилей от 1,23 до 2,0 а г . ср возрастал почти в 1,5 раза, 
в то время как при докритических скоростях влияние роста числа 
М не проявляется: эксперименты показали, что при этом не отме¬ 
чается возрастание а г . ср . Более того, при увеличении числа Мц, 
подсчитанного по теоретической скорости газа на выходе из решет¬ 
ки, от 0,5 до 1,09 коэффициенты теплоотдачи даже уменьшались. 
Особенности теплоотдачи при движении газа с большой скоростью 
могут быть описаны, если ввести число подобия Км = 0,5 (к — 1) 
и коэффициент гм = N11 /N11 о, показывающий, во сколько раз число 
Нуссельта N 4 при сверхкритическом перепаде давлений для фикси¬ 
рованного значения числа Рейнольдса Кец больше числа Нуссельта 
Кио при докритическом перепаде для того же значения числа Ке^. 
Во всей дозвуковой области (Км < 0,16) параметр Км практиче¬ 
ски не оказывает влияния на закономерности теплоотдачи на всех 
участках профиля. При около- и сверхкритических перепадах да¬ 
влений (Км > 0,16) теплоотдача уменьшается с увеличением Км, 
причем на различных участках профиля и при различных относи¬ 
тельных шагах снижение теплоотдачи идет по-разному. Однако эти 
результаты получены только для решеток из сопловых лопаток опре¬ 
деленной геометрии и лишь при трех значениях относительного ша¬ 
га. Поэтому обобщать полученные результаты на любые случаи 
теплообмена при больших скоростях течения газа нельзя. 

Все приведенные выше критериальные зависимости теплообме¬ 
на получены для неподвижных (без вращения) решеток. Однако, 
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по данным многочисленных исследований, теплообмен заметно (на 
40 %, а иногда и более) возрастает в условиях вращения. Основными 
причинами, приводящими к интенсификации теплообмена, являют¬ 
ся периодическая нестационарность потока за сопловым аппаратом и 
связанное с этим возрастание турбулентности потока перед рабочим 
колесом, а также массовые силы (силы инерции и силы Кориолиса), 
вызывающие вторичные течения в межлопаточном канале. В интен¬ 
сивно охлаждаемых вращающихся решетках могут также проявить 
себя подъемные силы в пограничном слое, вызванные неизотермич- 
ностью потока. 

Количественное влияние вращения на теплообмен в решетке мо¬ 
жет быть учтено введением в уравнение для множителя-поправки 
(коэффициента интенсификации теплообмена) К вр , который, как из¬ 
вестно, должен входить в уравнение (5.1), числа подобия 

8 и = и ср /(гѵ 2 Ѳ), (5.74) 

где и с р — окружная скорость на среднем радиусе; ггг — относи¬ 
тельная скорость потока на выходе из решетки; Ѳ — К ср //і; Л ср — 
средний диаметр рабочего колеса; Н — высота лопатки. Значение 
множителя-поправки через значение числа подобия определяется по 
экспериментальным данным: 

К вр = 1 + 0,8 5°’ 42 , (5.75) 

и в условиях вращения а г .ср.вращ = От.срКвр. 

Эти зависимости справедливы для 8 и = 0...0,22 и Мг < 0,8. 
Обычно значения 5 и в натурных двигателях укладываются в ука¬ 
занный диапазон значений. 

Формула (5.75) получена для нахождения среднего по контуру 
профиля лопатки коэффициента теплоотдачи. Кроме того, получены 
аналогичные формулы для различных участков профиля: 

для входной кромки лопатки 

К В р = 1 + 0,2^’ 17 ; (5.76) 

для выходной кромки лопатки 

К В р = 1 + 0,875ц 37 . (5.77) 
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Еще одним фактором, влияющим на теплоотдачу к лопатке, 
является нестационарность потока, обтекающего лопатки. Она воз¬ 
никает во время работы ГТД на переходных режимах (пуск, переход 
с одного режима на другой, останов). В основном исследовано влия¬ 
ние температурной нестационарности (кроме нее имеется газодина¬ 
мическая нестационарность, изученная слабо), и в большинстве слу¬ 
чаев наблюдалось увеличение фактических коэффициентов теплоот¬ 
дачи от газа к лопатке по сравнению с их значениями при стацио¬ 
нарных условиях: в 3-6 раз в условиях увеличения и в 2-4 раза в 
условиях уменьшения тепловой нагрузки. 

В результате обобщения опытных данных для вычисления мно¬ 
жителя-поправки К нест = N 4 і/Ыи о (N11 г — число Нуссельта в не¬ 
стационарных условиях; Ми о — число Нуссельта в стационарных 
условиях при тех же режимных параметрах), учитывающего влия¬ 
ние температурной нестационарности на теплообмен, рекомендована 
зависимость 


Клест = 1 + {ехр а - Ь(\К т Л0 5 \)~ с |тКе п , (5.78) 


, ^ дТ с 1 / А 

где а, о, с, т, п — постоянные; К т = -5—— л/- — чи- 

Оі Т с у с р дргѵ 

ело подобия, отражающее влияние температурной нестационарности 
(Т с — температура поверхности стенки; рѵи — среднемассовая ско¬ 
рость газа в меж лопаточном канале). 

При использовании зависимости (5.78) в качестве определяющих 
параметров следует принимать: 

на входной кромке профиля — скорость и температуру тормо¬ 
жения газа на входе, удвоенный радиус входной кромки; 

на выходной кромке профиля — скорость и температуру тор¬ 
можения газа на выходе из решетки, удвоенный радиус выходной 
кромки; 

для остальных участков профиля — скорость в минимальном 
сечении межлопаточного канала, температуру торможения газа, 
длину хорды профиля. 

Значения постоянных в зависимости (5.78) и диапазон измене¬ 
ния определяющих параметров приведены для режима повышения 
температуры газа в табл. 5.1, а для режима понижения температу¬ 
ры газа в табл. 5.2. 
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Таблица 5.1. Значения постоянных а, 6, с, т, п, числа 
подобия К т и числа Ке в режиме 
повышения температуры газа 


Участок профиля 

а 

6 

С 

га 

п 

н* 

Н-* 

О 

сл 

Ке 

Входная кромка 
(на дуге 120°) 

1,49 

2,61 

1,13 




(1,35 — 6,45)-10 4 

Выходная кромка 
(0,1 длины хорды) 

5,27 

6,13 

0,27 

164,3 

- 0,523 


(0,83 — 4,1)-10 4 

Спинка (0,3 длины 
хорды от выходной 
кромки) 

2,52 

3,29 


78,87 

-0,327 

0-3,6 

3-10 5 — 1,4-10 6 

Спинка (остальная 
часть) 

1,91 

1,46 


1,00 


0-3,6 

3-10 5 — 1,4-Ю 6 

Вогнутая поверхность 
(0,3 длины хорды от 
выходной кромки) 

1,51 

1,8 

0,59 


0 

0-3,6 

310 5 - 1,4-10 6 

Вогнутая поверхность 
(остальная часть) 

1,99 

1,6 

0,88 




3-10 5 — 1,4-10 6 


Таблица 5.2. Значения а, 6, с, т, п, чисел 1Г Т и Ке 
в режиме понижения температуры 
газа 


Участок профиля 

а 

Ь 

С 

га 

п 

К Т - ІО 5 

Ке 

Входная кромка 
(на дуге 120°) 

0,94 

0,49 

1,5 

1,00 

0 

о 

1 

о 

(1,9 — 6,0)-10 4 

Выходная кромка 
(0,1 длины хорды) 

1,52 

0,91 

0,92 

1,00 

0 

0-1,4 

(4 — 12,2)-10 5 

Спинка (0,3 длины 
хорды от выходной 
кромки) 

0,8 

0,09 

2,18 

1,00 

0 

0-1,5 

(4 — 12,2)-10 5 

Спинка (остальная 
часть) 

1,6 

0,67 

0,7 

1,00 

0 

0-2,1 

(4 — 12,2)-10 5 

Вогнутая поверхность 
(0,3 длины хорды от 
выходной кромки) 

0 

0,121 

1,87 

1,00 

0 

0-1,3 

(4 — 12,2)-10 5 

Вогнутая поверхность 
(остальная часть) 

1,18 

0,45 

1,26 

1,00 

0 

0-1,5 

(4- 12,2)10 5 
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Зависимость (5.78) получена для сопловых лопаток, и ее можно 
использовать при определении нестационарных коэффициентов те¬ 
плоотдачи для сопловых лопаток турбин. 

5.2.4. Теплообмен на поверхностях лопаток турбин 
при пленочном и пористом охлаждении 

Пленочное охлаждение. Идеализированная модель пленочного 
охлаждения дана на рис. 5.33. Защищаемую пленкой поверхность от 
места вдува и далее по потоку условно подразделяют на три участ¬ 
ка: начальный, на котором сохраняется ядро невозмущенного потока 
охлаждающего воздуха; переходный, где происходит выравнивание 
профиля скорости; основной, на котором профили скорости практи¬ 
чески не отличаются от профилей около непроницаемой поверхности. 

Плотность теплового потока, передаваемого от газа к стенке ло¬ 
патки на участке пленочного охлаждения, может быть рассчитана 
формально так же, как и в обычном случае течения однородного газа 
возле непроницаемой стенки: 

9пл = <*пл(Т* л - Т с ), (5.79) 

где а„л — коэффициент теплоотдачи от пленки к стенке; 
Т* л — температура пленки вблизи стенки; Т с — температура на¬ 
ружной поверхности стенки. 

Численные значения д П л при прочих одинаковых условиях будут 
существенно меньше, чем при внутреннем конвективном охлажде¬ 
нии. Объясняется это главным образом тем, что температура плен¬ 
ки намного ниже температуры торможения газа Т*. Что касается 
коэффициента теплоотдачи а пл , то вследствие турбулизации пото¬ 
ка в месте вдува он возрастает, но лишь на коротком начальном 1 
(рис. 5.33, а) участке Дх н =(4... 8)5 Э , расположенном непосредствен¬ 
но за щелью высотой з э . На этом участке а пл примерно в 1,5 раза 
больше, чем коэффициент теплоотдачи ао к сплошным лопаткам. 
На остальных участках 2 и 3 защищаемой поверхности значения 
О^пл ~ «О- 

При выдуве охладителя на защищаемую поверхность появляет¬ 
ся полезный “атмосферный эффект”: содержащиеся в воздухе угле¬ 
кислота (12 %) и водяные пары (13 %) поглощают часть радиацион¬ 
ного потока теплоты от газа к стенке лопатки. Как и для лопаток 
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^ ^ ^ ^ ^ 

р с ; 1*0* Тохл 
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Рис. 5.33. Расчетная схема пленочного охлаждения: 
а — схема тепловой защиты поверхностей лопаток и корпусов; б — рас¬ 
четная схема газовой завесы при щелевом вдуве охладителя; б — расчет¬ 
ная схема газовой завесы при вдуве охладителя через пористый участок 
(секцию); 1 - начальный участок (с поверхностью контактирует только 
охлаждающий воздух); 2 - переходный участок (перемешивание газа с 
охлаждающим воздухом); 3 - основной участок (постепенное снижение до 
нуля эффективности пленочного охлаждения) 


со сплошной поверхностью, для учета влияния этого эффекта вво¬ 
дится множитель-поправка Апл.изл, определяемый в результате экс- 
периментов как Апл.изл = (0,65 ... 0,75)Аи ЗЛ , где А изл рассчитывают 
по формуле (5.59). 
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Из сопоставления формулы (5.79) с формулой д т = се т (Т* — Т с ) 
для непроницаемых стенок следует, что при пленочном охлаждении 
к задаче достоверного определения коэффициентов теплоотдачи до¬ 
бавляется еще одна не менее сложная задача — определение темпе¬ 
ратуры пленки Т* л . Задача эта сложна тем, что Т* л непрерывно 
изменяется по потоку и зависит от множества геометрических и ре¬ 
жимных параметров газа и воздуха. 

При пленочном охлаждении поверхности температура пленки 
Т* л численно равна той температуре, которая устанавливалась бы 
на поверхности абсолютно нетеплопроводной стенки (Л с = 0) при 
аналогичных гидродинамических условиях течения во внешнем и 
вдуваемом потоках. В связи с этим температуру пленки часто на¬ 
зывают адиабатной температурой стенки, а в опытах тщательно те¬ 
плоизолируют участок стенки, на котором выполняются измерения, 
и по результатам измерения ее температуры рассчитывают Т* л . 

Идеализированная модель пленочного охлаждения и его законо¬ 
мерности, известные для этого случая, применимы к расчету пле¬ 
ночного охлаждения в случае тангенциального вдува через щель, 
расположенную на охлаждаемой поверхности (рис. 5.33, б). 

При пленочном охлаждении лопаток охлаждающий воздух обыч¬ 
но выдувается на поверхность лопатки не через щели, а через си¬ 
стему отверстий, и чаще всего под углом к охлаждаемой поверх¬ 
ности (рис. 5.34). В этом случае теплозащитный пристенный слой 




Рис. 5.34. Схемы выдува охладителя: 

а - выдув по нормали к поверхности; б - выдув под углом к 

поверхности 
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образуется в результате взаимодействия системы струй, вытекаю¬ 
щих через отверстия, со сносящим газовым потоком. Струи воздуха 
достаточно глубоко проникают в основной поток газа, постепенно 
оттесняются этим потоком к охлаждаемой поверхности и размыва¬ 
ются, после чего для защиты поверхности необходимо вновь выдуть 
воздух через следующий ряд отверстий, и т.д. Таким образом, при 
пленочном охлаждении через ряды отверстий организуется локаль¬ 
ный (дискретный) вдув охладителя. 

Эффективность пленочного охлаждения через ряды отверстий 
изменяется не только вдоль по потоку — по оси х (как при вдуве 
через щель), но и в поперечном направлении — вдоль оси у. Она 
зависит от формы отверстий, их диаметра и шагов по указанным 
осям, взаимного положения в соседних рядах (шахматный порядок 
или линейный), числа рядов и их расположения, параметров газа и 
охладителя, степени турбулентности потока газа и т.д. 

Температурное поле на поверхности лопатки при охлаждении 
через систему отверстий оказывается менее равномерным, чем при 
выдуве через щели. 

Процесс течения в пристенном слое при выдуве охладителя че¬ 
рез одно отверстие может быть представлен на основании экспери¬ 
ментов в виде, показанном на рис. 5.35. Линии тока 1 основного по¬ 
тока, имеющего скорость ііоо, огибают струю 2 охладителя сверху, 
сбоку, а на некотором удалении по потоку — снизу. На некотором 
расстоянии за охлаждающим каналом 3 струя может оторваться от 



Рис. 5.35. Схема течения в пристенном слое 
за отверстием перфорации 
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поверхности лопатки. Постепенно, по мере удаления от выходного 
сечения канала, поперечное сечение струи деформируется, изменяясь 
от эллиптического (при наклонном расположении канала) до подко¬ 
вообразного. При этом образуется система вихрей, заполняющих 
поперечное сечение струи и пространство между струей и поверхно¬ 
стью. Выявлено, что толщина к струи изменяется линейно в зави¬ 
симости от расстояния от отверстия: к = 2,25<і 0 тв + 0,22т. При от¬ 
носительном шаге отверстий в направлении оси у і п = іп/^отъ < 3 
слияние соседних струй происходит на относительном расстоянии 
х/ б^отв ^ 3... 3,5. 

Такой отрыв возникает при интенсивном вдуве, т.е. при боль¬ 
ших скоростях вдува и в . При малых скоростях струя под воздей¬ 
ствием основного потока плотно прилегает к поверхности. Критиче¬ 
ский параметр вдува, при котором происходит оттеснение струи воз¬ 
духа от охлаждаемой поверхности, в этом случае составляет 
Ь — Рв и в/(,Роо и оо) ~ 0,5. 

Помимо коэффициента теплоотдачи а пл в расчетах пленочно¬ 
го охлаждения применяют безразмерный параметр, включающий 
Т* л , — эффективность пленочного охлаждения: 

«„л = (т;-т; л )/(т;-т;), (в-во) 

где Г*, Т* — температуры торможения газа и охлаждающего воз¬ 
духа в месте вдува. Чем больше Ѳ пл , тем меньше при прочих равных 
условиях Т* л и тепловой поток в стенку лопатки. 

В расчетах пленочного охлаждения наибольшее распростране¬ 
ние получили приближенные методы. Одни из них построены на 
анализе теоретических моделей течения, схематизирующих реаль¬ 
ную картину, другие используют результаты обобщений экспери¬ 
ментальных данных. 

Об аналитических и полуэмпирических методах расчета гранич¬ 
ных условий теплообмена в области действия тепловой завесы гово¬ 
рилось в п. 5.2.2; там же указывалось, что эти методы сочетаются 
также с использованием обобщенных опытных данных. 

Расчет величины Ѳ пл выполняют, исходя из одного из двух воз¬ 
можных подходов. В соответствии с первым подходом величину Ѳ пл 
рассчитывают на основе базовых значений 0 ПЛ (Ь полученных для 
стандартных условий, определение которых дано выше. Для вы¬ 
числения Ѳ пл при найденных значениях 0 П лО используют множители- 
поправки, которые учитывают возмущающие воздействия, оказы¬ 
вающие влияние на теплообмен в каждом конкретном случае. При 
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этом эффективность пленочного охлаждения на плоской поверхности 
за тангенциальной щелью Ѳ пл о с учетом основных факторов воздей¬ 
ствия определяют по зависимостям, предложенным В.М. Репуховым, 
И.Т. Швецом и Е.П. Дыбаном: 

Ѳпло = /(А), (5.81) 

где 

А = А 1,5 Ке7 0 ’ 25 Ь -1 ’ 3 </з -1 ’ 25 (ж/5); (5.82) 

Д = (5 н + 0,5/і + ^*)/5 н ; Ке 8 = р т и г з/р т — число Рейнольдса, опреде¬ 
ленное по расчетной высоте щели 5 и параметрам основного потока 
в сечении вдува; Ь — параметр вдува; ір — Т*/ Т* — температурный 
фактор; к — толщина кромки, разделяющей основной и вторичный 
потоки (“козырька” при вдуве через тангенциальную щель); 6* — 
толщина вытеснения для основного потока в сечении вдува. Все 
значения параметров и эффективности в приведенных зависимостях 
относятся к сечению вдува. 

При А < 3 (на начальном участке) 

Ѳпло = 1; (5.83) 

при 3 < А < И (на переходном участке) 

0пло = (А/3)- 0 ’ 285 ; (5.84) 

при А > 11 (на основном участке) 

Кл = (Л/7,43)- 0 ’ 95 . (5.85) 

Зависимости (5.81)-(5.85) справедливы при 1,09 < Д < 1,35; 
0,3 < 6 < 1,3/ф; 820 < Ке 8 < 2550; 0,87 < < 1,17. Соотношения 

(5.84) и (5.85) подтверждены опытами на пластинах при Ке 8 < 4,1 х 
х 10 4 ; ѵ < 1,26; Ь > 0,18. 

На значения Ѳ ПЛ существенно влияют углы вдува 7 и /3 охлажда¬ 
ющего воздуха (7 — угол между осью отверстия и ее проекцией на 
защищаемую поверхность; /3 — угол между проекцией оси отверстия 
на защищаемую поверхность и направлением основного потока). 

При 7 < 45° в практически важном диапазоне изменения Ь, Ке г , 
Ке 5 струя вдуваемого воздуха присоединяется к защищаемой поверх¬ 
ности, поэтому множитель-поправка е-у ~ 1,0. При 45° < 7 < 90° 
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Рис. 5.36. Зависимость Д0„ 

ОТ ѲплО* 

1— 6- и л /и г = 0,350; 0,581; 0,935; 
1,170; 1,400 и 1,800 соответственно 


значение е 7 при вдуве через 
сплошную по всей высоте лопат¬ 
ки щель может быть определено 
по соотношению 

Еу = 1 Д^плу/^плО- (5.86) 

Значения Д^плу находят по 
графикам (рис. 5.36). 

Вдув охлаждающего воздуха 
на турбинных лопатках осущест¬ 
вляется, как указано выше, через 
ряды отверстий. При таком вдуве 
значения Ѳ пл ниже, чем при вду¬ 
ве через сплошную по всей высо¬ 
те лопатки щель. Множитель-по¬ 
правку при вдуве охлаждающего 
воздуха через два ряда отверстий 
при угле вдува /3 определяют по 
формуле 


^•дискр/? 1 Д^ПЛ.ДИСКр/?/^ПЛ7- (5.87) 

Значения Дб пл .дискр/? определяют по данным, приведенным на 
рис. 5.37.-При одном ряде отверстий вдув при /3/0 (“косой” вдув) 
позволяет меньшим числом отверстий в ряду обеспечить сплошную 
защитную пленку в поперечном направлении (т.е. по высоте лопат¬ 
ки), однако при этом сокращается протяженность пленки вдоль за¬ 
щищаемой поверхности. Поэтому эффективность пленочного охла¬ 
ждения зависит от комбинации поперечного относительного шага 
отверстий в ряду перфорации і у = іу/<і отв и угла /3. 

При необходимости данные, приведенные на рис. 5.37, интерпо¬ 
лируют для значений /3 в диапазоне от 0 до 90°. При наличии дан¬ 
ных о раздельном влиянии расположения отверстий и угла /3 вместо 
е дискр 0 определяют два множителя-поправки: е ДИСК р и ер. 

В отличие от одного ряда отверстий, два ряда могут обеспечить 
практически равномерную по высоте лопатки эффективность пле¬ 
ночного охлаждения и, следовательно, уменьшить неравномерность 
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Рис. 5.37. Зависимость Д0 П лд*«р0 от Д0 ПЛ7 при расположении 
отверстий в шахматном порядке в два ряда: 

1 ~ у>охл / у>т — о, 35... О, 69; 2 иохл/^г = 1» 15; 3 — Одохл/^г — 1>74; 

4 ~ ^охл/ = 0, 36; 5 — и 0 хл /ѵт = 0,7; 6 — и ох л/Одг = 1,17. ..1, 70; 7 — 

^охл / — 0,35...0,70; 5— и ох л / у>т — 1> 17; 5 — ііохл / — 1» 75; . ~ 

прямоугольные отверстия при 5 = 1,4 мм, 7 = 30°, /3 = 0°; _- круг¬ 
лые отверстия при 7 = 30°, /? = 0°, 7 Х = 2,65, 7 У = 2;_- круглые 

отверстия при 7 = 30°, /? = 0°, і х = 2, 62, 7 У = 3, 58; х - круглые отверстия 
при 7 = 30°, /? = 90°, 7 Х = 2,65, 7 У = 3,61, и 0 хл/и т = 0,35; • - круглые 
отверстия при 7 = 30°, /? = 90°, 7* = 2,65, і у = 3,61, и ОХ л/и г = 0,12; 

7 Х = *х/^отв; 7у = Іу/Лот*; ^отв - диаметр отверстия; 2 Х , і у - шаги отвер¬ 
стий вдоль координатных осей 

нагрева стенки. В этом случае высокая эффективность может быть 
достигнута при большей дискретности расположения отверстий в 
ряду (т.е. при больших относительных шагах і у /(1от в > 2,0...2,5). 
Расстояние между рядами в двухрядных поясках может не превы¬ 
шать 2... 2,5 диаметров отверстий; в этом случае расчет Ѳ пл вы¬ 
полняется или по результатам исследований охлаждения стенки при 
двухрядных поясках, или по данным за одним рядом отверстий (при 
этом два ряда отверстий условно совмещаются в один ряд). 

При больших расстояниях между рядами отверстий температу¬ 
ру Т* л необходимо рассчитывать через суммарную эффективность 
пленочного охлаждения с помощью модифицированной формулы 
Селлерса: 

п п г п 1 

г;.» = г г *Д(і-«„ і ) + 5] П (1-<и) , 

і =1 і= 1 1 ]=і+1 

где Т*і — температура охлаждающего воздуха, вдуваемого через г-й 
ряд отверстий. 
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Исследования показали, что продольный положительный гра¬ 
диент давления не влияет на эффективность пленочного охлажде¬ 
ния вплоть до отрыва пограничного слоя от стенки. Конфузорность 
течения, уменьшающая Ѳ ал , учитывается множителем-поправкой, 
предложенным Искъю дером и Уайтлоу: 

Чр ,/* = Н*)/«ЫГ°’ 2 , (5.88) 

где х — текущая координата; х 8 — координата сечения вдува. 

Кривизна поверхности профильной части лопатки заметно вли¬ 
яет на Ѳ ПЛ . Продольную кривизну оценивают отношением 8**/К СТ , 
где Я ст — радиус кривизны стенки. При значениях 6**/К ст , харак¬ 
терных для турбинных лопаток с пленочным охлаждением, и при 
коэффициенте вдува Ь < 1 на вогнутой поверхности Ѳ ПЛ меньше, чем 
на плоской пластине, а на выпуклой — больше. При Ь > 1 влияние 
кривизны поверхности противоположное. 

Для учета сжимаемости при расчете эффективности пленочно¬ 
го охлаждения можно применять формулу (5.34) для относительной 
функции трения Фм, полученную С.С. Кутателадзе и А.И. Леонтье¬ 
вым на основе асимптотической теории турбулентного пограничного 
слоя. По интерполяционной формуле Кутателадзе — Леонтьева 

Ѳ пл = [1 + 0,24Ке-°^ 5 Ф м х/(^)]-°> 8 , (5.89) 

где Яе 5 охл — число Рейнольдса, определенное по высоте щели и па¬ 
раметрам охлаждающего воздуха. 

С увеличением степени турбулентности основного и вдуваемого 
потоков эффективность пленочного охлаждения уменьшается. 

Как и для лопаток со сплошными поверхностями, для лопаток 
с пленочным охлаждением определяют не только средние (а ср ), но 
и местные значения коэффициентов теплоотдачи а пл и эффектив¬ 
ность пленочного охлаждения Ѳ ПЛ . 

На входной кромке турбинной лопатки можно определить 
^пл.вх.кр на основе приведенных выше экспериментальных данных 
с учетом ряда множителей-поправок: 

^пл.вх.кр = ^7^дискр/З е выпСм е т^ф/^а;5Ти 7 ?плО- (5.90) 

Кроме того, имеются данные, полученные в условиях, более при¬ 
ближенных к условиям обтекания входных кромок. Так, на рис. 5.38 
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Рис. 5.38. Изменение 0 П л.»х.кр в зави¬ 
симости от интенсивности вдува Ъ: 

1 ~ хI (Іоть •— 0 ) 1 ) 2 — х/Л 0ХЪ = 0 , 3 5 3 ~ 
XI (Іотв — 0 , 5 , ^ XI (Іотъ — 1 ) 0 ; 5 XI Лотъ — 
= 1 , 5 ; 6 - х/Лотъ = 2 , 0 ; 7 - х/Л ОТ ъ = 3 , 0 ; 
8- х/Л отъ = 5 , 0 ; 9- х/Л отъ = 7,0 



представлены зависимости 0 П л.вх.кр от интенсивности вдува Ь и от¬ 
носительного шага х /с? отв при следующих значениях режимных па¬ 
раметров: Ь = 0,3... 1,0; Ке < 1,3 • ІО 5 ; 7 = 90°... 105°; /3 = 
= 0 ... 90°. Для практического использования этих результатов ве¬ 
личину 0 пл .вх.кр нужно скорректировать множителями-поправками 
на влияние сжимаемости (ем), неизотермичности (е т ) и степени тур¬ 
булентности (е^ и ) набегающего потока. 

Пленочное охлаждение выходной кромки обычно осуществляют 
через прерывистые тангенциальные щели со стороны вогнутой по¬ 
верхности (см., например, рис. 5 . 22 ). Протяженность защищаемой 
поверхности по направлению течения воздуха в этом случае невели¬ 
ка, поэтому на выходной кромке реализуются начальный и частично 
переходный участки смешения. 

При расчете $пл.вых.кр кроме Едискр, ^м> ^йр/йх и &Ти требует¬ 
ся ввести дополнительные поправки, учитывающие влияние высоты 
К\ уступа и толщины Н козырька-разделителя потоков. Влияние 
высоты К\ уступа при различных значениях Ні/з представлено на 
рис. 5.39. Изменение 0 П л.вых.кр в зависимости от отношения з/Н по¬ 
казано на рис. 5.40. 

При вдуве охлаждающего воздуха через отверстия или щели по¬ 
ток у защищаемой поверхности становится турбулентным. Поэтому 
за базовые значения коэффициентов теплоотдачи ао принимают зна¬ 
чения а, полученные по обычным уравнениям подобия для непрони¬ 
цаемых (без вдува) поверхностей. Так, для пластины 


ао(я) = 0,0296 (А г /х)к4’ 8 Рг°' 43 , (5.91) 


где Ке ж = р г и т х/р г ; Рг = /х г с рг/А г ; рт — плотность газа. Для участ¬ 
ков профиля турбинной лопатки обобщающие зависимости приведе¬ 
ны в п. 5.2.3. 


12 - 10681 
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Рис. 5.39. Изменение 0дл в зави¬ 
симости от относительной высо¬ 
ты Ні/з уступа в сечении вдува по 
данным Мэтьюза, Уайтлоу: 

1 - Ь = 0,7; 2-Ь = 1,0; 3-Ь = 2,0 



Рис. 5.40. Изменение Ѳ пж в зависи¬ 
мости от высоты в щели, отнесен¬ 
ной к толщине А козырька, по дан¬ 
ным Кэкера, Уайтлоу: 

1 - х/з = 25; 2 - х/з = 50; 3 - х/з = 75; 
4 - х/з = 100 


На начальном и переходном участках, границы которых опре¬ 
деляют с помощью параметра А (см. формулу (5.82)), значения ко¬ 
эффициентов теплоотдачи при охлаждении со вдувом и без вдува 
заметно различаются. Влияние вдува на коэффициент теплоотдачи 
оценивают по формуле 

К в = а в (х)/а 0 (х) = 1 + 2/Аі, (5.92) 


где А\ = [(ж — х 3 )/з]/(и 0 хл/и т )] а в — коэффициент теплоотдачи с 
учетом вдува; ао — коэффициент теплоотдачи на непроницаемой 
поверхности; х — текущая координата; х 8 — координата начала 
щели. 

При х/з > 70 (т.е. на основном участке) множитель-поправка на 
влияние вдува К в « 1, следовательно, а пл ~ «о- Кроме параметра Ь 
вдува на а П л влияют такие факторы, как форма и размеры каналов 
для выдува охлаждающего воздуха, угол 7 вдува, относительные 
шаги отверстий х/(і 0 хв , у/с1 отв , степень турбулентности вдуваемо¬ 
го потока, наличие козырька, уступа и др. В первом приближении 
влияние сжимаемости, степени турбулентности основного потока и 
неизотермичности на теплоотдачу можно оценивать так же, как и 
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без вдува. Поэтому при использовании в качестве базовых значений 
коэффициентов теплоотдачи для участков профиля непроницаемых 
лопаток считают, что в них уже учтены все влияющие факторы, 
кроме тех, которые связаны со вдувом. 

Коэффициенты теплоотдачи при пленочном охлаждении вход¬ 
ной кромки могут быть определены на основе имеющихся рекомен¬ 
даций по определению ао (без вдува). 

Множитель-поправку К в , учитывающий влияние вдува, опреде¬ 
ляют по формуле (5.92). При большом значении у/сіо тв нужно иметь 
в виду, что вне зоны пленочного охлаждения (например, при /3 = 0 
и у/Л отв > 1,5 от оси отверстия) а пл = ао- 

При расчете коэффициентов теплоотдачи на спинке а пл .сп или 
вогнутой поверхности а пл . в . п лопатки можно воспользоваться значе¬ 
ниями ао, определенными для непроницаемых лопаток (см. п. 5.2.3). 
В этом случае а следует скорректировать лишь на влияние вдува: 

а пл.сп = Кваоспі (5.93) 

а пл.в.п = К в аов.п> (5.94) 

где аосп и аов.п — базовые значения ао для спинки и вогнутой по¬ 
верхности. 

Если основываться на уравнении подобия для плоской пласти¬ 
ны с турбулентным пограничным слоем (5.66), то необходимо еще 
ввести множители-поправки, рассмотренные в п. 5.2.3 для непрони¬ 
цаемых лопаток, а также множители-поправки К в . п и К сп . 

Согласно данным КАИ, для турбинных лопаток К в . п < 1,2, а 

0,8 < К с „ < 1,0. 

Коэффициенты теплоотдачи а пл . ВЫ х.кр на выходных кромках 
можно определить на основе данных об ао ВЫ х.кр при охлаждении без 
вдува (см. п. 5.2.3) с учетом корректировки на вдув: 

^пл.вых.кр = К в Кд 1 Кдаовых.кр, (5.95) 

где Кд и Кд — множители-поправки на высоту уступа и на толщи¬ 
ну козырька. 

Множители-поправки К в рассчитывают по формуле (5.92). Вли¬ 
яние на а пл высоты К\ уступа определяют с помощью рис. 5.41. 
Множитель-поправку на толщину Н козырька в первом приближе¬ 
нии принимают равным единице. 


12 * 
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Рис. 5.41. Влияние отношения х/Ні 
на Кііі — ос пл /осо 


При расчете теплообмена в ло- 
патках с пленочным (и, как будет 
показано далее, пористым) охла¬ 
ждением, а также эффективности 
пленочного охлаждения необходи¬ 
мо учитывать, что температура 
охлаждающего воздуха на входе в 
лопатку Тв.вх не равна его темпе¬ 
ратуре в месте выдува на защища¬ 
емую поверхность в связи с его по¬ 
догревом при течении внутри ло¬ 
патки. Только при наличии боль¬ 
ших внутренних полостей в теле 


лопатки конвективный теплообмен воздуха с внутренней поверхно¬ 


стью перфорированных оболочек незначителен и подогрев воздуха 
внутри лопатки можно не учитывать. В других случаях нагрев 
воздуха при течении в полостях (каналах) необходимо учитывать. 
Вместе с тем при любых конструкциях лопаток воздух интенсивно 


подогревается непосредственно в зоне входа в охлаждающее отвер¬ 
стие (или щель). Определить этот подогрев можно по результа¬ 
там экспериментов, приведенным на рис. 5.42 в виде зависимости 
= /(Ке*) на входе в перфорированную стенку. Числа N 11 * и Ке< 
рассчитаны по характерному линейному размеру — шагу і у отвер¬ 
стий в направлении оси у (поперек основного потока). 

Пористое охлаждение. Как показано выше, пористое (прони¬ 
кающее) охлаждение во многих отношениях отличается от загради¬ 
тельного (пленочного) охлаждения, и результаты расчетов теплоот¬ 


дачи при пористом охлаждении получаются иные, чем при пленоч¬ 


ном. 
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Рис. 5.42. Критериальная зависимость 
для определения подогрева воздуха на 
входе в перфорированную стенку 




Рис. 5.43. Распределение коэф¬ 
фициента теплоотдачи а т от газа 
по поверхности пористой лопатки: 
X - экспериментальные данные при 
Ь(з) = соде! = 2900кг/(м 2 • ч); о - 
экспериментальные данные при Ь(з) = 
= соп8І = 4880 кг/(м 2 • ч) 



Как и в случае непроницаемых лопаток, для расчета теплоотда¬ 
чи от газа к пористым оболочкам лопаток можно применять общий 
дифференциальный и прямой интегральный методы. Оба метода 
используют обширный эмпирический материал для замыкания ис¬ 
ходных уравнений, обоснованность применения которого при расче¬ 
тах теплообмена в лопатках проверяют сопоставлением расчетных 
и экспериментальных данных. Такое сопоставление применительно 
к расчетам теплового пограничного слоя выполнялось неоднократ¬ 
но; на рис. 5.43 приведены зависимости коэффициента теплоотдачи 
а Г = а г (з) на поверхности сопловых аппаратов при постоянном по 
обводу профиля параметре вдува ( Ь(з ) = сопзі) и соответствующие 
экспериментальные данные. Расчетные линии 1, полученные с при¬ 
менением общего дифференциального метода, и линии 2 по прямо¬ 
му интегральному методу качественно описывают закономерности 
изменения а г по профилю. В количественном отношении лучшее 
совпадение с экспериментом наблюдается на вогнутой стороне ло¬ 
патки (0 < 5 < 0,5), при этом интегральный метод (линии 2) дает 
результаты, более близкие к экспериментальным данным. На спинке 
лопатки а Т определяется с заметной погрешностью. 

В целом по результатам большинства исследований прямой ин¬ 
тегральный метод признан более точным, простым и экономичным. 
В нем используют зависимости (5.34), учитывающие неизотермич- 
ность, сжимаемость и вдув. Однако этот метод ограничен рамками 
применимости модели пограничного слоя, поэтому наряду с расче¬ 
тами прямым интегральным методом применяют обобщенные опыт¬ 
ные данные по теплоотдаче на поверхностях турбинных лопаток с 
пористыми стенками. 

Исследования С.Г. Дезидерьева (КАИ), проведенные на плоских 
решетках из лопаток с пористыми оболочками толщиной 1,8.. .3,5 мм 


357 



из порошкового нихрома, позволили вывести критериальные зави¬ 
симости для характерных участков профиля пористой лопатки (эти 
участки определяют аналогично участкам на сплошных профилях 
— см. п. 5.2.3). 

Для входной кромки с погрешностью ±10 % 

N11 в* = 2,4 • Ю _ 3 Ке^ 69 Ьз Х 0 ’ 63 Рг°> 43 , (5.96) 

где N11 вх = а г .вх2г вх /Аі — среднее по входной кромке значение числа 
Нуссельта; Ке вх = и\р\ 2 г вх //хі ; 6 ВХ = (/>охлДохл)вх/(рі и і) среднее 
значение параметра вдува у входной кромки; щ, р\, Аі, р\ — ско¬ 
рость, плотность, теплопроводность и динамическая вязкость газа 
на входе в рабочую решетку. 

Уравнение (5.96) подтверждено в опытах при Ке вх = 7 • 10 4 ... 
...4- ІО 5 и Ь вх = ІО" 3 ... ІО" 2 . 

Для определения коэффициента теплоотдачи на вогнутой по¬ 
верхности профиля за базовые значения были приняты средние зна¬ 
чения чисел Нуссельта N 11 о в .п для непроницаемой поверхности при 
тех же значениях чисел Нег на выходе из решетки, что и при пори¬ 
стом охлаждении. 

Аппроксимирующая зависимость (5.96) для вогнутой части про¬ 
филя приобретает вид 

Ки в .п = 2,4-10- 3 Уиов.пЬ- 3 , (5.97) 

где N 11 в.п = Ог.в.п^/Аг — число Нуссельта, подсчитанное по тем¬ 
пературе газа на выходе из решетки; ІЧиов.п — число Нуссельта, 
определяемое по рекомендациям для непроницаемых лопаток с ис¬ 
пользованием формул (5.71), (5.72); Ь в . п = (р 0 хл^охл)в.п/(р ср ^ ср ) — 
среднее значение интенсивности вдува на вогнутой стороне профи¬ 
ля; р С р = (рі+рг)/2; и с р = («і+и2)/2. Формула (5.97) подтверждена 
опытами при Ке = 8 • 10 5 ... 4 • ІО 6 и Ь в . п = 8 • ІО -4 ... 6 • 10“ 3 . 

При обработке опытных данных получена формула, позволяю¬ 
щая определять местные значения а г .в.п вдоль вогнутой части про¬ 
филя: 

Зів.п = 0,012(Ке* + )'' 0 ’ 25 Рг _ 0 ’ 75 6~з’д 7 , (5.98) 

где 51 в .п = а Г /(риср) — число Стантона для вогнутой поверхно¬ 
сти профиля; р, и, с р — текущие значения плотности, скорости и 
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Рис. 5.44. Результаты опытов по 
теплоотдаче от газа на вогнутой 
поверхности профильной части 
турбинной лопатки при пористом 
охлаждении: 

-- кривая, рассчитанная по мето¬ 
ду Кутателадзе — Леонтьева 



удельной теплоемкости; Ке** — число Рейнольдса, при определе¬ 
нии которого в качестве характерного линейного размера исполь¬ 
зуют текущее значение толщины потери энергии в пограничном 
слое; Рг — число Прандтля; 6 Т . В . П = V п /5іо — тепловой параметр 
проницаемости; 8 іо — базовое значение числа Стантона. Форму¬ 
ла (5.98) подтверждена в диапазонах изменения параметров Не** = 
= 3 - ІО 2 ... 5 - ІО 3 ; б-г.в.п = 0,4...3,5. 

На рис. 5.44 сопоставлены опытные данные с расчетной кривой 
по методу Кутателадзе — Леонтьева. 

При расчете теплоотдачи на спинке профиля, как и при расчете 
теплоотдачи на вогнутой поверхности, использовали относительные 
числа Нуссельта. За базовые принимали значения, относящиеся к 
непроницаемой поверхности. 

Расчетная формула имеет вид 


N 4 сп = 2,52 • 1 <Г 3 N 11 осп *»" 1 • (5.99) 


Формула (5.99) подтверждена в диапазоне Кег = 8 • ІО 5 ... 
4 • ІО 6 . Характерным линейным размером при определении числа 
Рейнольдса была длина Ъ хорды профиля. 

При определении теплоотдачи к выходной кромке ее протяжен¬ 
ность составляла 0,1 от длины хорды профиля вдоль спинки и во¬ 
гнутой поверхности. Согласно результатам опытов, с погрешностью 
±10 % можно записать 

N 11 »„, = 1,35 ■ Ю^Ке^Рг 0 ’ 43 ^, (5.100) 


где ]Ми вых = 0 ! г .вых 2 г В ых /^2 — среднее по выходной кромке зна¬ 
чение числа Нуссельта; Ке ВЫ х = /?2 2г вых //^ 2 ; «2 — скорость га¬ 
за за решеткой; Аг, />2> М2 — теплопроводность, плотность и ди¬ 
намическая вязкость газа на выходе из рабочей решетки; Ь ъых = 
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— (^охл^охл)вых /(Р 2 «г) — среднее значение параметра вдува на вы¬ 
ходной кромке; г вых — радиус выходной кромки. Формула справед¬ 
лива при Ке ВЫ х = 4 • ІО 4 ...2 • ІО 5 . 

Кроме приведенных схем организации газовой завесы (см. 
рис. 5.33, а, 6) при пленочном охлаждении и щелевом вдуве охлади¬ 
теля, в практике проектирования систем тепловой защиты может 
найти применение газовая завеса при распределенном вдуве охлади¬ 
теля через пористый участок (секцию) (рис. 5.33, в) или серию по¬ 
ристых участков. Как уже отмечалось, интенсивность теплообмена 
при наличии газовой завесы определяют эффективностью газовой 
завесы, которую в случае неоднократного вдува представляют в ви- 

7Т* _ ГГ гр* _ гр 

/\ ОО ^С л ^ ОО С гг* гг тт 

де Ѳ = д Г _ н » при Ср 0ХЛ = с Роо Ѳ = , где Яоо; Я с ; Я С1 ; 

Т с ; Т С1 — энтальпии и температуры невозмущенного потока на 
теплоизолированной стенке и на стенке в начальном сечении (срез 
щели или выходное сечение пористой секции). 

Из теплового баланса на пористой поверхности д с = р с и с с Рохл х 
х(Т с — Т 0 хл) • В сечении выхода пористого участка параметры по¬ 
граничного слоя определяют решением интегрального соотношения 
энергии 


<Же** Ке** ЛАТ 

т + т 


Лх 


АТ Тх 


Рс и с 

роо и оо 


Ке/, + 


9с 


роо и оо с роо^Т 


Ке ь , (5.101) 


где х = у; Ке х = АТ = Гоо - %. 

Ь Роо 

Расчет температуры теплоизолированной части стенки или эф¬ 
фективности газовой завесы за пористым участком проводят по фор¬ 
муле 

<р* пр * 

0 _ 1 оо 1 с _ 


7 1 * 

оо 


1 + 62,5 


-Сі 

Ке^ 1 - 25 ' 
Кед ж 


0,114 


-і 0,8 


- 1 


1 + 0,016 


Ведх 


-0,16 


(5.102) 


где Яе^,* 


р с и с х Т<х) Т 0 хл 
Роо Тео Т С1 
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При существенной интенсивности вдува Т С1 и Т ох л- При вдуве 
через щель высотой з на участке х < хо температура стенки рав¬ 
на температуре вдуваемого газа Т С1 = Т 3 и эффективность завесы 
0 = 1. За сечением вдува эффективность газовой завесы уменьшает¬ 
ся вследствие перемешивания вдуваемого газа с основным потоком. 
Длину начального участка при и 3 < определяют по зависимости 
Абрамовича 

0,107 + 0,037—1 . 

и 3 _ 

Значения толщин потери энергии и импульса в сечении щели 
определяют по формулам 


то _ ирр + щ 

«$ ^ОО — 


г** 

°Т г 

6? 



Р8 и 8 

- 5 = ГП\\ 

роо и оо 


Рб и 8 

Рсо и оо 



^5 = тп\ (1 — и 8 )з. 


На начальном участке при 0 < х < хо значение 8^ = сопзі из- 
за отсутствия теплообмена и справедливо равенство Ке^* = Ке^*. 
Тогда 




\ 1 +т 

+ А(тп + 1)Ке Да; 


(5.103) 


При степенном профиле скорости ш = ^/ 7 ; А = 0,0128; т = 0,25 
эффективность газовой завесы за тангенциальной щелью определя¬ 
ют по формуле, полученной Э.П. Волчковым, 



При дозвуковом обтекании криволинейной поверхности с учетом 
сжимаемости величину Ѳ рассчитывают по формуле 
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ѳ = 


X 

0,25Фг г ^-Кеоо /Фм«(1 — й 2 )^-і(Іх 
1 Р 00 ^ 


1 + 


*1 

Ке 1 ’ 25 

ле 500 


- 0,8 


(5.105) 


где Ке 500 = 


р8 и 8$ 


Моо 

Эффективность охлаждения лопаток газовых турбин. От¬ 
носительную величину охлаждения лопатки — эффективность охла- 

ждения — определяют параметром Ѳ = ———, где Т* — рав- 

Т с 2 охл 

новесная температура стенки лопатки; Т с — температура поверхно¬ 
сти лопатки; Т охл — температура охлаждающего воздуха при входе 
в лопатку. Согласно предложению А.И. Леонтьева, эффективность 
охлаждения (в общем случае применения конвективного, завесно- 
го и пористого охлаждения) возможна при условии максимального 
значения объемного коэффициента теплоотдачи в пористой лопатке 
(ау —* оо). Тогда 


. ЛТ _ <РТ 

Срохл ' 7с йу ~ Аэф іуі ’ 


(5.106) 


и после интегрирования 


І51 

Т С1 



%°™Ь т Віу 
е с р°° 


С Р охл 

е с р°° 


ЬтВі 



(5.107) 


где Ь'у = ——-—; 5іо — критерий Стантона на непроницаемой по- 


Роо и оо 


верхности; Ві 


а оо&с „ т-, > А 

критерии Ьио; А Э ф = у——. 


А 


эф 


Величины тепловых потоков определяют из системы уравнений 


Ясг — а г (Т с Тег); 


9сі — с РохлРс и с 


Тсі — Т С 2 


-ЕШль т ВІ ’ 
1 — е с р°° 
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-- ѵ 7 ш 

9с 2 = 9с е С Р°° ; 
?С2 — а г 2 (^С2 — Гохл)) 


(5.108) 


где Т* — температура теплоизолированной стенки лопатки при 
наличии охлаждения (завесы); при отсутствии завесы Г* = Т*\ 
Тохл — температура охладителя в рассматриваемом сечении лопат¬ 
ки. 

Из решения уравнений (5.107)—(5.108) следует 


Т* - Т 0 


= 1 + 


с РохлРс и с 


™- 6 т ВІ 

0 Ср со 


а Г1 -ЗЕиньбуві 

_ І- 0 Сроо 


. (5.109) 


При учете относительного закона теплообмена Ф = () 

получают формулу для эффективности охлаждения при завесном и 
пористом охлаждениях 


Ѳгі.Ч — 


т* - Тс 

т* - Гох, 


ф / _ЕЕ0ХЛ6 Т ВІ\ а Т1 -%ошь т ві 

= 1 + -X - (1-е С Р°° ) Н -- е С Р°° 

°Рохл і V / а го 


. (5.110) 


Относительный закон теплообмена при учете влияния неизотер- 
мичности Фі, сжимаемости Фм, вдува и шероховатости Ф ш поверх¬ 
ности представляют в виде 




где Фм 


агсі§ Моо \/г(к — 1)/2 


Г(- 


^кр Ф ш ‘ 


- ВТ.Ш, 


Фш = 


/К,ег. \ 0,125 /Пер 

= 1 + (р^**) 1 + 0,5 ) ’ 6к Р — критический параметр 


363 



вдува, зависящий от неизотермичности, сжимаемости и градиентно- 
сти течения, шероховатости поверхности, угла вдува, степени тур¬ 
булентности и других факторов. 

При турбулентном течении температуру теплоизолированной 
стенки при завесном охлаждении криволинейной поверхности опре¬ 
деляют в виде 


гп* гр * 

Ѳз= Г С 


Т г - Т 0 


X 

0,25Ф п (^-) ’ 25 УФм«(1 - й 2 )^Т <Іх 


1 + 


Хі 




- 0,8 


(5.111) 


Для плоской пластины зависимость (5.111) упрощают, и в пре¬ 
дельном случае она имеет вид 

1 - 0,8 

0,254 


Ѳз = 


1 + 


(1 , Н С1 #охл \ тз 

К 1 + я*-я. 


■л 1,25 ^ & е Хі<ІХ 


Щ - Н С1 


(5.112) 


Из анализа формул (5.110) и (5.111) получаем 


Ѳз = 


т* - Тс 

7 1 *_чп* 

г ЛѴ п 


— Ѳ П 2 + Ѳ 3 — Ѳ п зѲ 3 , 


(5.113) 


из которой следует, что в случае отсутствия завесного охлаждения 
Ѳз = О, Т* = Т* и 


Ѳ® — Ѳ п з — 


п -і 


1 + 


охл V / 


-&гВі\ , ап-^ЬтЫ 


"Рохл 

с роо 


Ьу 


_1- е Сроо 

Оіт2 


. (5.114) 
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При конвективном охлаждении лопатки Ь? = 0 и соответственно 


®хк 


1 + ВІ + 


«ГІ 

«г 2 


(5.115) 


При малых значениях критерия Ві (Ві <§С 1) формулу предста¬ 
вляют в виде 

і-і 


®хк 


а, 


1 + ^- 



1 а Г2 1 

Записывая отношение а Г1 к а Г2 

0! Г1 N 11 і / 2 

а Г2 Ми 2 /і 

__ / ^2 \ 0,8 / Рс\ Псі \ 0,8 
V /і / V Рс2^С2 


* Ѵіаша!/ дохл 

где к — ширина охлаждающего канала; I — хорда; і — шаг; д охл = 
Оохл 

относительный расход охладителя, получаем 


О т 


ѳ ‘ к - [’ + (г) (<^) 


6 \/ 2/і ^1 1-1 

- 0,8 

9 охл * 


(5.116) 


Из интегрального соотношения энергии для дозвукового течения 
недиссоциированного газа на плоской проницаемой стенке 

Же** Не** МАТ) 

~ШГ + АТ ' Ж = Ке і 8і «( ф + ЪУ, 

после интегрирования при х = 0 —> Ке^* = 0 получаем выражение 
для Ке^* 


5іо 


В 


1,74Рг™+і 


Кеооі 


^ иоо^іх 


ТП + 1 


(5.11Т) 


(Ф + Ь г р) тп + 1 


Т-, Р<Х>1 Ѵ-ооЬ _ Ііоо _ х 

где Ке 00і = - - -; Доо = -; х = 

рооі и оо1 Т 

Из анализа следует, что не существует однозначной зависимости 
эффективности охлаждения от относительного расхода Ѳ = /(<7 0 хл)- 
Наиболее целесообразным обобщением Ѳ при пористом охлаждении 
является зависимость Ѳ = /(6у). 
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Из сравнения эффективности охлаждения при вдуве воздуха Ѳ в 
и пара Ѳ п по отношению 


Ф Н ——Ьт 


Ѳв 

ѳ„ 


ь Рв 


Ь Рв 


Ср и ф + Ьт 


(5.118) 


видно, что при вдуве пара (по сравнению со вдувом воздуха) эффек¬ 
тивность охлаждения увеличивается на ~ 30 %, что соответствует 
опытным данным. 

Задача расчета оптимального распределения охлаждающего 
воздуха между конвективным и завесным охлаждением для получе¬ 
ния минимальной температуры стенки при выходе из канала может 
быть решена при использовании формул для расчета эффективности 
конвективно-пленочного охлаждения. 

Используя уравнения для Ѳ х /. и Ѳ ж с учетом безразмерного рас¬ 
хода охлаждающего воздуха на конвективное охлаждение 


Со 


171 = 


КИ 


]С Сох 


-, получаем зависимость для расчета температуры стен- 


т С1 = 


1 + 


О 


-- 0,8 0,8 

9охл т 


Х< 


1 + 


0,25 (1/6) 1 ’ 25 I 0 ’ 8 


(1-т)0.2^- 2 л 5 Ке°,’ 25 і 


(5.119) 


При расчетах пористого и завесного охлаждения лопаточных ап¬ 
паратов и корпусов турбины следует помнить, что вдув охладителя 
в проточную часть снижает среднюю температуру рабочего тела и 
повышает газодинамические потери из-за затраты энергии потока 
на разгон вдуваемого газа до средней скорости потока. 

Приближенный расчет охлаждения пористой стенки. Допу¬ 
стим, что турбулентный поток с температурой Т*^ газа и скоростью 
Моо обтекает пористую стенку длиной Ь. Определим расход охла¬ 
ждающего воздуха для достижения температуры пористой стенки 
Тс 2 со стороны внешнего течения. 
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Критический параметр вдува определим с учетом расчетного 


значения фактора неизотермичности ф — 


х С2 

7 1 * 

± гею 


по формуле 


1 


^.Р = ГГ0[ ІП 1 _ Ѵ1 _ Ѵ , ] ■ 

Относительный закон теплообмена, учитывающий неизотермич- 
ность, определим по зависимости 

Тепловой параметр вдува Ьт рассчитываем по формуле 

( \ 

. (5.120) 


Ът 1 — Ът 


Т —Т Ъ% 

± С2 -*■ охл ± кр 

кр Т*^ - Т С2 2Ф Т 


4Ф^ 
Тс2 Т ОХ л 


+ 1-1 


ТІоо-Т^» ) 


Относительный закон теплообмена при учете неизотермичности 
и вдува определим по формуле 

Ф = ФАд = * ( (і - ^) 2 . 


(5.121) 


-'кр' 


Для дозвукового течения на проницаемой стенке интегрирование 
интегрального соотношения энергии, представляемого при с Рвд и с Рт 
в виде 


<ДЦ? Ке^* ({(АТ) 
<Іх + АТ Ш 


= Ке^81о(Ф + Ът), 


приводит к расчетной зависимости для Ке^* при постоянных значе¬ 
ниях Ът я Т с 


К4* = “* { (« + ад X 

х у^+(1+'»Ж <е + ( К ^.. я К) 1 +т| 1 +" ] (5.І22) 

х 0 
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-р ** Роо и оо$г РоО и ОоЬ — и °° ту і і іі и 

где Нес =-—; Ке^ =-; иоо =-; К = 1 + Я; Я — 

- Рс Рс и оо\ 

формпараметр. 

Локальное значение коэффициента теплообмена 81 определим по 
формуле 

Зі = Ф^(і-^-) 2 8і 0 . (5.123) 

' ^кр ' 


5.3. Теплоотдача к элементам корпуса турбомашины 

Прочность и надежность турбины могут быть обеспечены, если 
учтены особенности теплоотдачи не только к профильным частям 
сопловых лопаток, но и к остальным поверхностям корпуса. Расчет 
теплообмена на этих поверхностях и определение теплового состоя¬ 
ния элементов корпуса являются обязательным этапом конструиро¬ 
вания турбомашины. 

5.3.1. Схемы охлаждения корпуса 

Детали корпуса газовой турбины: полки сопловых лопаток, сег¬ 
менты, обоймы и кольца, образующие проточную часть и омываемые 
рабочим телом, — воспринимают тепловые потоки от газа и пере¬ 
дают их конвекцией охлаждающей среде (обычно воздуху) и тепло¬ 
проводностью контактирующим с ними участкам силового корпуса. 
Охлаждение корпуса должно обеспечить снижение температуры его 
деталей до уровня, при котором достигается необходимая прочность 
материалов в течение заданного срока службы. Кроме того, благода¬ 
ря охлаждению поверхностей должны поддерживаться определенные 
(обусловленные требованиями надежности и экономичности работы) 
радиальные и осевые зазоры между деталями корпуса и ротора на 
всех режимах работы. Охлаждение должно обеспечивать достаточ¬ 
но равномерное температурное поле корпусов, особенно в окружном 
направлении в конкретном сечении. При этом не должны возникать 
местные перегревы, деформации и повреждения корпуса. Темпера¬ 
тура наружной поверхности корпуса должна быть приемлемой по 
условиям эксплуатации ГТД. 

Схемы охлаждения корпусов, т.е. распределение расхода охла¬ 
ждающего воздуха между элементами, организация процесса тепло¬ 
отдачи от элемента охладителю и отвода охладителя из корпуса, от- 
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личаются большим разнообразием. Наиболее простой схемой явля¬ 
ется обдув наружной поверхности корпуса (рис. 5.45, а). В этом слу¬ 
чае охлаждающий воздух 1, подаваемый вентилятором и отбирае¬ 
мый от одной из первых ступеней компрессора или поступающий 
под действием скоростного напора при полете самолета, поступа¬ 
ет в кольцевой зазор 2 между силовым корпусом 3 (или деталями, 
образующими проточную часть) и тонкостенным экраном 4- При 
этом затраты мощности малы, однако интенсивность отвода тепло¬ 
ты от внутренних поверхностей корпуса низкая. Такое охлажде¬ 
ние применяют для низкотемпературных двигателей, например, для 
охлаждения авиационных двигателей ВК-1, АИ-20, АИ-20К и ста¬ 
ционарных установок ГТУ-50-800 Харьковского турбинного завода 
(ХТЗ), и оно обеспечивает понижение температуры поверхностей де¬ 
талей проточной части по отношению к температуре газа в турби¬ 
не на 200 ... 300 К в двигателе ВК-1 и на 450 ... 550 К в двигателе 
АИ-20. 



Рис. 5.45. Схемы охлаждения корпусов газовых турбин: 

1 - охлаждающий воздух; 2 - кольцевой зазор; 3 - силовой корпус; ^ - тонкостенный 
экран; 5 - деталь внутреннего корпуса; б и 7 - тепловая изоляция; 8 - отверстия для 
подвода воздуха 
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Рассмотренная схема охлаждения иногда дополняется установ¬ 
кой внутренней тепловой изоляции между двумя стенками силового 
корпуса (рис. 5.45, б). Если температура газа в турбине невысокая, 
то для уменьшения теплоотвода от него охлаждающий воздух по¬ 
дают в зазор между тепловой изоляцией 6, покрывающей наружные 
поверхности деталей 5, и внутренней поверхностью силового кор¬ 
пуса, покрытой внешней теплоизоляцией 7. Такая схема охлажде¬ 
ния применяется в стационарных установках ГТ-700-5, ГТ-750-6 и 
ГТК-10-3 Невского машиностроительного завода. В установке 
ГТ-700-5 температура обоймы, на которой закреплялись детали про¬ 
точной части, снижалась на 175 ... 200 К. Во всех установках была 
получена достаточная равномерность распределения температуры 
охлаждаемых деталей и в окружном, и в радиальном направлениях. 

Для более интенсивного отвода теплоты от деталей проточной 
части тепловую изоляцию 6 можно не вводить, а корпус покрывать 
изоляцией не только снаружи, но и внутри. По такой схеме было вы¬ 
полнено охлаждение корпуса установки ГТУ-4-750 Калужского тур¬ 
бинного завода. Оно обеспечило снижение температуры наружных 
поверхностей полуколец, образующих проточную часть первой сту¬ 
пени турбины, на 500... 550 К по отношению к температуре газа в 
проточной части этой ступени. 

Для значительного уменьшения тепловых потоков в корпус при¬ 
меняют заградительное (пленочное) охлаждение (рис. 5.45, в), при 
котором на защищаемой поверхности корпуса создается пелена от¬ 
носительно холодного воздуха. Для создания пелены вдоль поверхно¬ 
сти со значительной продольной протяженностью производят допол¬ 
нительный подвод воздуха через щели или отверстия 8, расположен¬ 
ные ниже по потоку, за первой щелью или первым рядом отверстий. 

На практике применяют комбинированные схемы охлаждения. 
Например, осуществляют продувку воздуха через зазор (рис. 5.45, г) 
между силовым корпусом и тонкостенным экраном, как и в рассмо¬ 
тренной схеме (см. рис. 5.45, а), и, кроме того, воздух подают в по¬ 
лость между внутренней поверхностью силового корпуса или покры¬ 
вающей ее тепловой изоляцией и наружными поверхностями деталей 
проточной части. Конвективное охлаждение корпуса часто дополня¬ 
ют пленочным, как показано, например, на рис. 5.45, д. Такие систе¬ 
мы охлаждения обеспечивают температуру наружного тонкостенно¬ 
го экрана в пределах 320 ... 340 К при температуре силового корпуса 
520...680 К. 
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Изучение закономерностей конвективного теплообмена при охла¬ 
ждении корпусов связано с большими трудностями: поток газа в 
проточной части турбины имеет сложный пространственный харак¬ 
тер, возможны местные отрывы пограничного слоя на охлаждаемых 
поверхностях и образование вихревого течения; гидродинамические 
условия по длине каждого из рассматриваемых участков переменны 
и могут изменяться при изменении режима течения; на теплообмен 
влияет нестационарность потока газа и т.д. Эти трудности приво¬ 
дят к тому, что основными методами исследования процессов кон¬ 
вективного переноса теплоты в газовых турбинах являются методы 
физического моделирования и теории подобия. По результатам опы¬ 
тов получают критериальные зависимости, используемые при рас¬ 
четах процессов теплоотдачи и имеющие ограниченное применение, 
поскольку они пригодны лишь в пределах изменения независимых 
переменных в проведенных опытах. 

Более эффективными являются методы, сочетающие теоретиче¬ 
ский анализ с экспериментом, позволяющие обобщить частные опыт¬ 
ные зависимости, расширить пределы изменения независимых пере¬ 
менных и сократить объем экспериментальных исследований. Изве¬ 
стен ряд приближенных решений задач конвективного теплообмена, 
основанных на теории гидродинамического и теплового погранич¬ 
ных слоев. Однако эти методы также ограничены, поскольку при 
их применении возникает проблема определения структуры погра¬ 
ничного слоя на охлаждаемых поверхностях, а обоснованной теории, 
позволяющей определять границу переходной области между лами¬ 
нарным и турбулентным течением, не существует. 

5.3.2. Торцевые поверхности межлопаточных каналов 

На торцевых поверхностях межлопаточных каналов сопловых 
аппаратов (участки І п и І к , рис. 5.46) существенное влияние на те¬ 
плоотдачу оказывают продольные (вдоль оси турбины) и попереч¬ 
ные градиенты давления. Последние возникают из-за поворота по¬ 
тока. Они вызывают вторичные течения и интенсифицируют про¬ 
цесс теплоотдачи. Интенсификации теплоотдачи способствует вза¬ 
имодействие пограничных слоев на торцевой поверхности и на про¬ 
фильных частях лопаток. Вследствие интенсификации теплоотдачи 
коэффициенты теплоотдачи а мл , к от газа к торцевой поверхности 
межлопаточного канала существенно больше коэффициентов тепло¬ 
отдачи к плоской пластине при прочих одинаковых условиях. Мето¬ 
да расчета теплоотдачи при указанном сложном пространственном 
течении в пограничном слое не существует. 
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Рис. 5.46. Характерные участки 
поверхности корпуса турбины, со¬ 
прикасающиеся с газом 


Качественные исследования теплоотдачи к торцевым поверхно¬ 
стям каналов показали, что теплоотдача поверхности вблизи вход¬ 
ной кромки со стороны спинки и со стороны вогнутой поверхности 
лопатки оказывается больше, чем на оси канала. Особенно значи¬ 
тельна неравномерность теплоотдачи в зоне выходной кромки со сто¬ 
роны спинки профиля на расстоянии, приблизительно равном 1/3 
длины хорды от выходной кромки. Числа 8і в этой области пример¬ 
но на 1/3 превышают значения у входной кромки. Определено так¬ 
же, что тепловые потоки к внутренней поверхности межлопаточного 
канала более однородны, чем к наружной. Однако достаточно обо¬ 
снованные количественные рекомендации по определению местных 
коэффициентов а мл . к отсутствуют, поэтому в расчетах ограничива¬ 
ются определением значений, средних по всей торцевой поверхности 
межпрофильного канала. 

Проведенные в ЦКТИ эксперименты по определению средних ко¬ 
эффициентов теплоотдачи на торцевой стенке межпрофильного ка¬ 
нала для трех типов профилей при разных углах натекания и относи¬ 
тельных шагах обобщены следующими расчетными зависимостями 
для определения средних по поверхности значений чисел N 41 : 
при Кеі < 6- ІО 4 N 41 = ^ліК' е< і’ 5 ) 
при Кеі > ІО 5 Киі = &пКе°і’ 8 . 

В промежуточной области б- ІО 4 < Кеі < Ю 5 числа N 41 рез¬ 
ко возрастают при увеличении Кер В этих формулах характерным 
размером является длина обвода профиля, деленная на 7Г, определя¬ 
ющими скоростью и температурой — скорость и температура при 
входе в решетку. Коэффициенты к л { и к т { зависят от продольных 
и поперечных градиентов давления и характера их изменения вдоль 
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межпрофильного канала. Влияние градиентов давления приближен¬ 
но выражают комплексным параметром 


У = 


1 

^ [Агѵ 2 / (гѵ 2 / гѵі) 2 ] іх = 
о 


1 

^(Агѵ 2 /іѵ%) <1х, 
о 


где Ахѵ 2 = (гѵісп/ гѵ і) 2 ~ (, и) ів.п/ ю і) 2 — разность квадратов относи¬ 
тельных значений скоростей; хѵ\ — скорость при входе в решетку; 
х — криволинейная координата, отсчитываемая по средней линии 
межпрофильного канала. 

Параметр У представляет собой среднеинтегральное по длине 
канала отношение разности квадратов Аѵй 2 = гѵ 2 сп — т 2 ъ п локаль¬ 
ных скоростей в сходственных точках на спинке ш; сп и на вогнутой 
стороне профиля щ в п к скорости при выходе из решетки гѵ 2 - Зна¬ 
чения гѵі определяют по найденному заранее расчетному или экспе¬ 
риментальному распределению скоростей вдоль обвода профиля. За 
сходственные точки принимают точки касания вписанных в межпро¬ 
фильный канал окружностей. Их число определяется характером 
эпюры скоростей и тем меньше, чем более равномерным является 
распределение скоростей вдоль обвода профиля. Выбор и нумера¬ 
цию сходственных точек начинают с выпуклой стороны профиля. 

Зависимости коэффициентов & лг - и к т { от параметра У описыва¬ 
ют с точностью ±20 % соотношениями: к л { = 1,95/У; к т і = 0,11/У 1 ’ 6 . 
При У > 2,4 коэффициенты к л { и к т і равны соответствующим зна¬ 
чениям для безградиентного обтекания пластины: к л { = 0,443; к т { = 
— 0,032. Формулы для Ыиі справедливы в диапазоне чисел Кеі = 
= (0,3.. . 4,5)-10 5 , чисел Маха М = 0,6... 0,4 и значений темпера¬ 
турного фактора (отношения температуры стенки Т с к температуре 
газа Т т ) = Т с / Т т = 0,54 ... 0,90. Для применения этих формул не¬ 
обходимо рассчитывать распределение скоростей (давлений) по про¬ 
филю лопатки. 

Для расчетов теплоотдачи к торцевой стенке межпрофильного 
канала в диапазоне чисел Кеі = (1,4... 6,0) -ІО 5 в ряде случаев можно 
применять эмпирическую формулу ИТТФ: 

N 111 = (0,032 + 0,014/3/100)(і/6) - °’ 175 Ке 6 ’ 8 , 

где /9 — угол поворота потока в канале; і — шаг решетки; Ь — хорда 
профиля. 


373 



Числа ІЧи і и Кеі определяют по хорде профиля, скорости при 
входе в решетку и>\ и физическим константам, отнесенным к усред¬ 
ненной по каналу температуре потока. Эта формула применима в 
довольно узком диапазоне геометрических характеристик решеток 
профилей. 

Более общие зависимости для расчета теплоотдачи к торце¬ 
вым поверхностям меж профильных каналов получены в КАИ по ре¬ 
зультатам экспериментов, проведенных на решетках с малой (т = 
= 0,1... 0,2) степенью реактивности, характерной для корневых се¬ 
чений турбинных ступеней: 

№іі = 0,032(1 + 0, 75 г _0 ’ 54 )Ке І 0,8 . 

Физические параметры (теплопроводность А в критерии N41 и 
кинематическая вязкость ѵ в критерии Кеі) определяют по темпера¬ 
туре газа при выходе из решетки; за характерный линейный размер 
принята хорда профиля. Коэффициент 5 Т приближенно учитывает 
влияние основных параметров решетки на теплообмен (см. формулу 
(5,54)). 

Предложена также менее точная (±13 %), но более универсаль¬ 
ная формула, обобщающая многочисленные опыты на решетках ак¬ 
тивного и реактивного типов (при 5 Г = 1,3 ... 5,5): 

ЖГі = 0,065Ке^ 8 $,Г 0 ’ 54 , 

где Ке ср = 0,5(Кеі + Пег); Кеі и Кег — числа Рейнольдса, опреде¬ 
ленные по параметрам потока соответственно при входе в решетку 
и выходе из нее. 

В другом критериальном уравнении 

Нйі = О^ЗКе^Рг 0 ’ 4 

за определяющую температуру принята температура изоэнтропного 
заторможенного потока в направляющем аппарате компрессора (экс¬ 
перименты проведены на осевых компрессорах), а за определяющий 
размер — эквивалентный диаметр <4 = 4А/П (А — среднеарифме¬ 
тическая кольцевая площадь при входе и выходе из аппарата, П — 
периметр по среднему диаметру кольца). 
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5.3.3. Корпус турбины в зоне осевого зазора 


В осевом зазоре между аппаратом и рабочим колесом (рис. 5.46, 
участок II) на структуру потока и теплоотдачу существенное вли¬ 
яние оказывают основное расходное течение газа и закрутка пото¬ 
ка при выходе из соплового аппарата. Течение газа происходит в 
поле действия массовых инерционных сил, так как внутренняя по¬ 
верхность проточной части на границе осевого зазора вращается. В 
результате действия сил инерции в пограничном слое на основное 
расходное течение рабочего тела накладывается вторичное вихревое 
движение. 

При обобщении опытных данных в КАИ предложено учитывать 
указанные явления в критериальном уравнении дополнительным па¬ 
раметром сі§ аі п (аі п — угол закрутки потока на периферии проточ¬ 
ной части ступени). С уменьшением угла аі п при прочих равных 
условиях закрутка увеличивается, и вместе с этим растет интенсив¬ 
ность теплоотдачи. 

В результате опытов в КАИ получена критериальная зависи¬ 
мость для расчета коэффициентов теплоотдачи от газа корпусу в 
осевом зазоре между сопловым аппаратом и рабочим колесом: 

№Гц - 0,032Ке^(1 + 0,464с1§ °’ 8 а 1п ). 

Число Кеца определяют по ширине 8 а осевого зазора и по тем¬ 
пературе газа при выходе из соплового аппарата. Формула спра¬ 
ведлива в диапазоне изменения Кеца = (0,2... 1,6)- ІО 5 и угла ащ = 
= 17°30 / ... 29°30 / ; она получена в квазиизотермических условиях, 
поэтому влияние температурного фактора на теплоотдачу в ней не 
выявлено. Кроме того, не оценивалось влияние относительной ше¬ 
роховатости поверхности. Экстраполяция формулы до а\ п = 90° 
(сідодп = 0) приводит к зависимости для теплоотдачи пластине 
при турбулентном режиме течения. При характерных для газовых 
турбин углах «іп сомножитель в круглых скобках в формуле имеет 
значение существенно больше двух, поэтому интенсивность теплоот¬ 
дачи к корпусу в осевом зазоре в 1,5—2 раза больше интенсивности 
теплоотдачи к пластине при турбулентном ее обтекании. 

5.3.4. Корпус турбины в радиальном зазоре 

В радиальном зазоре (см. рис. 5.46, участок III) происходит про¬ 
дольное (по оси турбины) и поперечное (в окружном направлении) 
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перетекание газа, проявляются периодическая нестационарность и 
повышенная турбулентность потока. Экспериментами, проведен¬ 
ными в КАИ на необандаженном рабочем колесе, обнаружено, что 
основное влияние на интенсивность средней по ширине рабочего ко¬ 
леса теплоотдачи к корпусу в радиальном зазоре оказывают число 
Не и значение относительного радиального зазора. Среднее значение 
числа Рейнольдса 

Кеці = 0,5(и>і + Ш 2 )Ьр/й, 

где гиі и ѵ )2 — скорости газа соответственно перед радиальным за¬ 
зором и за ним; Ъ — хорда рабочей лопатки; ~р и Т> — соответственно 
плотность и кинематическая вязкость газа. 

Относительный радиальный зазор 6 Г = 6 Г /1, л- Эксперимен¬ 
ты, проведенные в диапазоне изменения Кеці = (1,0... 3,6)-10 5 и 
6 Г = 1,6... 14,2%, показали, что с уменьшением 6 Г интенсивность 
теплоотдачи заметно возрастает. В наиболее важном для практики 
случае, когда относительный угол атаки в периферийном сечении 
і п = *п//?іп = 0, при необандаженном рабочем колесе теплоотдача в 
радиальном зазоре подсчитывается по уравнению 

Кйш = 0,052Кёщ [1 - 2(<5г) 0 ’ 8 ]. 

Местные коэффициенты теплоотдачи могут значительно отли¬ 
чаться от среднего значения аці, полученного по значению Миш- 
Наибольшее (в 1,5-1,8 раза) превышение местной теплоотдачи над 
средней наблюдается в непосредственной близости от входа пото¬ 
ка в радиальный зазор. Это объясняется спецификой распределения 
давления по обводу профиля в периферийных сечениях рабочих ло¬ 
паток. 

Если лопатки имеют бандажные полки, то коэффициенты тепло¬ 
отдачи в радиальном зазоре заметно снижаются. По данным КАИ, 
наличие гладкого (без лабиринтных гребешков) бандажа на рабочем 
колесе приводит к снижению интенсивности теплоотдачи примерно 
в 1,6 раза. Критериальное уравнение для этого случая имеет вид 

Кищ = 0,018Кещ. 

Это уравнение совпадает с классической критериальной зави¬ 
симостью для расчета теплоотдачи к наружной стенке кольцевой 
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трубы, каким и является пространство между корпусом и обанда- 
женным рабочим колесом. Для получения формулы в таком виде 
число Кеці определялось по скорости 

гѵ = 0,5(гоіз + гг 2 з), 

где гѵ\ 3 = гі>і п — ск орость газа при входе в радиальный зазор; 
Д> 2 з = ^^До^аз + гг2ш> ^ = ОД- • *0,8 — коэффициент потери ско¬ 
рости; гѵ2аз — -Ь 2Х ад . 3 ; іѵ\ а — осевая составляющая скоро¬ 

сти гщ; Хад.з — адиабатный перепад в радиальном зазоре; ы' 2 из = 
= ѵѵ іи + 0,5(«б — и)\ и); гі»іи — окружная составляющая скорости; 
щ — окружная скорость бандажа. 

5.3.5. Корпус турбины за рабочим колесом 

Теплоотдача к корпусу турбины за рабочим колесом (см. 
рис. 5.46, участок IV) зависит, в частности, от угла а 2п выхода по¬ 
тока из ступени. При отклонении потока от осевого направления, 
т.е. с увеличением его закрутки (уменьшением а 2п ), теплоотда¬ 
ча. интенсифицируется. При определении интенсивности теплоотда¬ 
чи (выраженной значением числа 5і) корпусу за рабочим колесом в 
КАИ предложено сравнивать ее с теплоотдачей (81о) к гладкой пла¬ 
стине при установившемся обтекании плоскопараллельным турбу¬ 
лентным потоком с помощью поправочного множителя е = 8і/8іо = 
= 1,2 + 2,3сі§ 0,8 О!2 п, учитывающего сжимаемость, неизотермичность 
потока, закономерности подвода теплоты. 

Местные коэффициенты теплоотдачи на участках корпуса тур¬ 
бины за рабочим колесом определяют по зависимости 

81 = 0,039Ке“°’ 2 (1 + 1,92с1§ 0 - 8 а 2 п) 0 ’ 8 . 

Значения чисел 81 находят по местным коэффициентам тепло¬ 
отдачи а х и параметрам в ядре потока Т 2 , р 2 и гг 2 : 

81я = 0!х/(р2' и; 2а с р2)) 

где р 2 и гѵ2а — плотность и осевая скорость за рабочим колесом; 
Ср 2 — истинная теплоемкость при температуре в ядре потока. 
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Числа Ке ж связаны местными числами Ке**, определяемыми по 
толщине потери энергии <!>** в тепловом пограничном слое по за¬ 
висимости Ке** = 0,0б2(еКех) 0 ’ 8 при условии, что число Рг = 0,7. 
Местные числа Ке** находят из соотношения 

Ке** = а х х/(ср 2 Ц 2 ), 

где х — координата от начала участка до места определения коэф¬ 
фициента теплоотдачи к корпусу. 

Критериальная зависимость для 8і справедлива при Ке** = 
= (0,06... З,6)10 3 и сі§ а 2п = 0 ... 1,732. 

При применении расчетных зависимостей для участков I—IV (см. 
рис. 5.46) следует иметь в виду, что все они получены в модельных 
условиях, не полностью отражающих условия работающих турбин, 
и могут рассматриваться как приближенные. 

5.3.6. Стенка корпуса, противостоящая 
боковой поверхности ротора 

Местный коэффициент теплоотдачи на произвольном радиусе г 
от торцевой стенки корпуса турбины, противостоящей боковой по¬ 
верхности вращающегося ротора, в первом приближении можно 
вычислять по критериальному уравнению 

ІЧи = 0,ОИ(Ке а ,(^) 0 ’ 8 (г/гі) т (гі/5) 0,2 , (5.124) 

где Ква, = иг 2 /и. 

Показатель степени т определяют в зависимости от относитель¬ 
ной ширины зазора з/гі между ротором и корпусом (п — наружный 
радиус диска). При увеличении з/г\ от 0,011 до 0,038 показатель т 
резко возрастает от 0,47 до 0,75, после чего при увеличении з/г\ до 
0,067 остается постоянным и равен 0,75. Коэффициент <р в формуле 
характеризует изменение скорости вращения ядра потока в зависи¬ 
мости от направления течения среды в зазоре между диском и кор¬ 
пусом и от значения кинематического фактора %к = 2іг г 2 зшр/О в , в 
свою очередь характеризующего скоростное поле в зазоре при нали¬ 
чии течения среды с расходом О в . При течении от оси турбомашины 
к периферии при з/г\ = 0,02... 0,066 и при увеличении параметра 
1/Хк от 0 до 0,04 коэффициент ір убывает почти линейно от 1 до 0,43; 
при дальнейшем увеличении 1/хк Д° 0,06 значение <р остается посто¬ 
янным и равным 0,43. При течении среды в зазоре от периферии к 
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оси турбомашины коэффициент <р изменяется так, как показано в 
табл. 5.3. При этом предполагается, что предварительная закрутка 
потока отсутствует. 

Таблица 5.3. Значения коэффициента в уравиеиии (5.124) при 
течении потока от периферии к оси турбомашины 


г = г/гі 

Значение 1/хк 


0 

0,01 

0,02 

0,03 

0,04 

0,05 

0,06 

0,73-1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

1 

0,70 

1 

1,01 

1,02 

1,03 

1,035 

1,04 

1,05 

0,65 

1 

1,03 

1,06 

1,09 

1,11 

1,13 

1,15 

0,60 

1 

1,07 

1,13 

1,19 

1,23 

1,28 

1,32 

0,55 

1 

1,11 

1,21 

1,31 

1,38 

1,46 

1,51 

0,50 

1 

1,15 

1,29 

1,42 

1,52 

1,61 

1,68 

0,45 

1 

1,205 

1,38 

1,53 

1,655 

1,76 

- 


В уравнении (5.124) определяющим размером является данный 
радиус, определяющей скоростью — окружная скорость диска на 
этом радиусе, определяющей температурой — температура воздуха 
в зазоре. Удельный тепловой поток, передаваемый от стенки кор¬ 
пуса к воздуху на каком-либо радиусе, рассчитывают по коэффици¬ 
енту теплоотдачи, найденному по уравнению (5.124), и по разности 
температуры стенки корпуса и среднемассовой температуры среды 
в зазоре на этом радиусе. Уравнение (5.124) справедливо в следую¬ 
щих диапазонах изменения геометрических и режимных параметров: 
з/гі = 0,01125 ... 0,067; г 0 /п = 0,385 ... 0,881; г/п = 0,445... 0,935; 
Ке ш = 310 5 .. .510 6 . 


5.4. Теплоотдача к элементам ротора турбомашины 

При конструировании ротора турбины, как и при конструиро¬ 
вании корпуса, определяют тепловое состояние не только рабочих 
лопаток, но и остальных элементов, для чего рассчитывают тепло¬ 
отдачу к этим элементам. 

5.4.1. Схемы охлаждения роторов 

Задачей охлаждения деталей ротора, как и любого охлаждае¬ 
мого элемента, является снижение температуры до уровня, обеспе- 
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Рис. 5.47. Схемы охлаждения роторов газовых турбин: 

1 - охлаждающий воздух; 2 - рабочая лопатка; 3 - диск; 4 ~ уплотнение; 5- вну¬ 
тренний корпус; 6 - хвостовик рабочей лопатки; 7 - покрывной диск (дефлектор) 

чивающего необходимую прочность материалов, из которых они из¬ 
готовлены, в течение заданного срока службы. В большинстве со¬ 
временных газовых турбин с охлаждаемыми рабочими лопатками 
используют воздух для охлаждения дисков, после чего часть возду¬ 
ха поступает в лопатки, а часть охлаждает другие элементы ротора 
и лопаток (полки лопаток, участки ротора и др.). 

Для охлаждения роторов в основном применяют схемы конвек¬ 
тивного и заградительного пленочного воздушного охлаждения и их 
комбинацию (рис. 5.47). 

При наиболее простом способе охлаждения ротора — радиаль¬ 
ном обдуве — воздух 7, отбираемый из компрессора, подается в зазор 
между внутренним корпусом 5 и диском 3 турбины через отверстия 
или щели в корпусе с одной или двух сторон диска. При обдуве с 
двух сторон поле температур по толщине диска получается более 
равномерным. Торцевой зазор з а может выполняться закрытым, 
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для чего между диском и корпусом устанавливают периферийное 
уплотнение (рис. 5.47, а), либо без уплотнения. Уплотнение препят¬ 
ствует подсосу горячего газа из проточной части в полость между 
диском и корпусом: при радиальном обдуве диска воздухом и на¬ 
личии уплотнения подсос газа резко уменьшается даж'е при малых 
относительных расходах охлаждающего воздуха д т0 « 0,005. 

Радиальный обдув ротора используют давно, например, в 
авиационных двигателях ВК-1, турбинах высокого давления уста¬ 
новок ГТУ-4-750 и ГТУ-9-750 Калужского турбинного завода и в не¬ 
которых транспортных ГТУ. Применяют его и в настоящее время 
для охлаждения дисков последних ступеней высокотемпературных 
турбин и турбин, не требующих интенсивного охлаждения. В этих 
случаях при небольшом расходе охлаждающего воздуха достигается 
глубина охлаждения, достаточная для обеспечения работоспособно¬ 
сти диска. Например, в двигателе ВК-1 при относительном расходе 
охлаждающего воздуха ц тпо ^ 0,001 обеспечивалось снижение тем¬ 
пературы диска до 820 ... 870 К, т.е. на 200 К по сравнению с тем¬ 
пературой газа в проточной части. Однако перепад температур по 
радиусу составлял примерно 350 К. 

В ГТУ-9-750 перепад температур в диске первой ступени тур¬ 
бины высокого давления достигал всего около 100 К, а температура 
на наружном расчетном радиусе была примерно 630 К при темпе¬ 
ратуре газа перед турбиной 1023 К; при этом обеспечивался ресурс 
установки 100 тыс. ч. Существенным недостатком такого способа 
охлаждения являются невысокие коэффициенты теплоотдачи у пе¬ 
риферийной части диска с более высокой температурой материала. 

Струйный обдув периферийных частей дисков (рис. 5.47, б) по¬ 
зволяет обеспечивать высокие коэффициенты теплоотдачи в наибо¬ 
лее нагретой зоне диска. Обдув осуществляется через систему от¬ 
верстий или сопл, расположенных равномерно по окружности. Оси 
отверстий или сопл иногда направлены по нормали к поверхности 
обдуваемого диска, однако целесообразнее направлять их под углом 
к поверхности, наклоняя к оси в сторону вращения ротора. При этом 
удается несколько снизить температуру торможения воздуха, попа¬ 
дающего на диск, увеличив тем самым его хладоресурс и уменьшив 
расход. 

Недостатком струйного охлаждения является возможность про¬ 
никновения газа из проточной части в зазор между корпусом и рото¬ 
ром, если струи не перекрывают всей площади зазора. Для устра¬ 
нения этого недостатка, как и при радиальном обдуве, применяют 
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лабиринтное уплотнение зазора и увеличивают число струй (осуще¬ 
ствляя даже кольцевой подвод воздуха). Однако при этом ухудша¬ 
ется вентиляция полости между корпусом и ротором и повышается 
температура у ступицы диска. 

Охлаждение периферийных частей дисков путем струйного об¬ 
дува применялось в сравнительно низкотемпературных ГТУ для вы¬ 
равнивания полей температур дисков по радиусу и позволяло приме¬ 
нять материалы для дисков, имеющие невысокую стоимость. Напри¬ 
мер, в роторе турбины установки ГТУ-700-5 НЗЛ, предназначенной 
для компрессорных станций газопроводов, при относительном рас¬ 
ходе воздуха дто и 0,0125 струйное охлаждение воздухом темпера¬ 
турой 520 К через 16 отверстий диаметром б мм обеспечивало при 
температуре газа при входе в турбину 973 К максимальную темпе¬ 
ратуру обода диска первой ступени 830 ... 850 К и температуру цен¬ 
тральной части примерно 700 К. Ресурс ГТУ составлял при этом 
100 тыс. ч. 

Продувку воздуха "через монтажные зазоры или отверстия в зам¬ 
ковых соединениях и под полками рабочих лопаток и дисков или ба¬ 
рабанов (рис. 5.47, в) применяют главным образом для обеспечения 
приемлемой температуры периферийных частей ротора, для умень¬ 
шения неравномерности распределения температуры по радиусу, а 
также для некоторого снижения температуры корневых сечений ра¬ 
бочих лопаток. Такое охлаждение принято в низкотемпературных 
ГТУ, в частности в стационарных установках ГТ-25-700-1 и ГТ-100- 
750 ЛМЗ. В ГТ-100-750 таким способом охлаждают три ступени 
турбины высокого давления и пять ступеней турбины низкого давле¬ 
ния. Этот способ охлаждения достаточно эффективен. Например, в 
турбине установки ГТ-25-700- 1 при относительном расходе воздуха 
дню ~ 0,024 температура ротора снижалась до 590... 630 К, и ро¬ 
тор изготовляли из стали перлитного класса, тем не менее он имел 
ресурс 100 тыс. ч при начальной температуре газа 973 К. 

Особенностью схем, данных на рис. 5.47, д, ж, является подвод 
воздуха в зазор между диском 3 и вращающимся вместе с ним по¬ 
крывным диском 7 (дефлектором) с одной или двух сторон диска 3. 
При этом обеспечивается надежное уплотнение полости между дис¬ 
ком и дефлектором от утечек охлаждающего воздуха. Такая схема 
существенно усложняет конструкцию и утяжеляет ротор из-за на¬ 
личия дополнительных дисков. Охлаждение по схеме на рис. 5.47, д 


382 



применялось в авиационных двигателях, например во второй ступе¬ 
ни турбины двигателя РД-ЗМ; в стационарных установках, напри¬ 
мер в ГТ-6-750 Научно-производственного объединения “Уральский 
турбомоторный завод” и ГТУ-50-800 ХТЗ; в транспортных ГТУ, на¬ 
пример в турбине локомотивного двигателя Коломенского теплово¬ 
зостроительного завода. 

Более эффективным является струйно-радиальное охлаждение, 
при котором осуществляется струйный обдув периферийных частей 
диска и радиальный обдув полости между ротором и корпусом при 
подводе воздуха на радиусе вблизи ступицы (рис. 5.47, е). Для по¬ 
вышения эффективности охлаждения предусматривают уплотнение 
осевого зазора. Такое охлаждение применялось в авиационных дви¬ 
гателях АИ-20К, в стационарных ГТУ (например, в турбинах высо¬ 
кого давления установок ГТ-700-6 и ГТ-10-3) и транспортных ГТД. 

При заградительном (пленочном) охлаждении ротора 
(рис. 5.47, г) пленка относительно холодного воздуха позволяет су¬ 
щественно снизить температуру ротора, однако для обеспечения ее 
устойчивости на всем протяжении ротора требуется подвод воздуха 
в нескольких сечениях по длине проточной части. Поэтому эффек¬ 
тивность такого охлаждения роторов оказывается низкой. 

5.4.2. Торцевые поверхности ротора 

К торцевым поверхностям роторов относятся боковые поверхно¬ 
сти дисков и барабанов, охлаждаемые радиальным (осерадиальным) 
потоком или струями воздуха, а также комбинированием струйного 
и струйно-радиального обтекания поверхностей (см. рис. 5.47). 

Теоретические методы расчета теплоотдачи на боковых поверх¬ 
ностях дисков и барабанов основаны либо на предварительном опре¬ 
делении температурного поля охлаждающего воздуха (изменения его 
температуры по радиусу, координаты вдоль зазора и угловой коор¬ 
динаты), либо на теории теплообмена. Приближенное решение за¬ 
дачи в первом случае найдено при ряде существенных упрощающих 
допущений: течение ламинарное, жидкость несжимаемая, ее физиче¬ 
ские константы не зависят от температуры, течение между диском 
и корпусом осесимметричное (не зависящее от угловой координаты). 
При применении теории теплообмена приходится задаваться профи¬ 
лем скоростей в пограничном слое, поэтому получаемые решения 
должны подтверждаться опытом. Известны также другие методы 
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решений, которые позволяют находить удельные тепловые потоки, 
проходящие через элемент поверхности диска, из интегральных со¬ 
отношений для теплового пограничного слоя. 

Для определения коэффициентов теплоотдачи на торцевых по¬ 
верхностях роторов в основном применяют опытные критериальные 
зависимости, полученные для способов охлаждения, показанных на 
рис. 5.47. 

Если в зазор между корпусом и диском охлаждающий воздух 
не подают, то местные коэффициенты теплоотдачи на поверхности 
диска можно найти из уравнения 

Ки = 0,0118(п + 2,6) 0 ’ 2 КеУ, 

где п — показатель степени в уравнении распределения температур 
по радиусу диска (АТ = Т\ — Тг = &г п ); обычно п = 2... 4. 

В этом уравнении определяющей температурой является тем¬ 
пература среды в зазоре на данном радиусе. Число Кео; = шг 2 /ѵ. 
Закономерности теплообмена различны для охлаждения дисков при 
радиальном подводе охлаждающей среды (рис. 5.48, а) и при струй¬ 
ном натекании (рис. 5.48, б). 

Основными определяющими параметрами при теплообмене меж¬ 
ду диском и воздухом, текущим в радиальном направлении, явля¬ 
ются угловая скорость и диска, радиальный градиент температур 
в диске и воздухе, расход воздуха, его начальная закрутка и отно¬ 
сительное значение осевого зазора з = з/г. Для расчета теплоотдачи 
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Рис. 5.48. Расчетная схема течения воздуха при различном 
обдуве диска: 

а - радиальном; б - струйном 



от диска к воздуху применяют несколько критериальных зависимо¬ 
стей. Это объясняется разнообразием геометрических и режимных 
параметров, при которых выполнялись опыты, различием способов 
измерения тепловых потоков. 

Расчет местных коэффициентов теплоотдачи а по радиусу диска 
при несомкнувшихся пограничных слоях на диске и корпусе можно 
выполнить по уравнению 

N4 = 0,0235(1 - й^)°> 75 (1 + а 2 ) 3 / 8 Ке°’ 8 , (5.125) 


где N 4 = от/А и Ке = шг 2 /ѵ подсчитывают по температуре воз¬ 
духа Т 8 в середине осевого зазора на некотором радиусе г; = 
= и^о/{ти>) — местная относительная закрутка потока; и^о — ок¬ 
ружная составляющая скорости потока в середине осевого зазора 5 
на радиусе г; о = 0,25 + //г 2 ( 1 — й<р)] г = г/го] го — радиус подвода 
охлаждающего воздуха; / = г 2 /Хкіі г х = г\/го] Хкі = шгі/ю гХ = 
= 2ігг\зшр/О ъ ] хи г \ — среднерасходная радиальная составляющая 
скорости воздуха на конечном радиусе г\ диска; С в — секундный 
расход охлаждающего воздуха плотностью р. 

Уравнение (5.125) справедливо в пределах Ке = 9 10 4 ... 1,2-10 6 ; 
Хкі = 2,5...212; г х = 2,7; з/г х = 0,0267...0,107; а = 0,26... 1,61. 
Местную относительную закрутку потока вычисляют путем чи¬ 
сленного интегрирования дифференциального уравнения 


^( г _ /э^З.б 


<іг 


= рг [(1 - <г„) 7 / 4 (1 + а 2 )»/» - 4 /4 (1 + а 2 ) 3 /»' : 


где /? = 0,0265хкіКе^ 0,2 (го/гі) 2,6 (гі/5); Кеі = иг\/ѵ определяют по 
окружной скорости диска на радиусе п; а 8 = —0,25 + //(г 2 й^). 

В опытах эти параметры изменяли в следующих пределах: /? = 
= 0,014... 0,48; Кеі = 2,8-10 5 ... 2-10 6 . 

При радиальном обдуве диска в случае малых осевых зазоров 5 
и расходов охлаждающего воздуха (или чисел Ке) пограничные слои 
на диске и корпусе смыкаются. При этом критериальное уравнение 
для определения местных коэффициентов теплоотдачи от диска к 
воздуху имеет вид 

N4 = 0,022(1 -й ѵ? ) 0 ’ 75 Ке°’ 75 (5/г) 0 - 25 . 


13 - 10681 
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Рис. 5.49. Зависимость относительной 
закрутки и<ро потока в середине зазора от 
относительного радиуса г для различных 
параметров /? при сомкнувшихся погра¬ 
ничных слоях: 

1-/3 -4 оо; 2-/3 = 0,5; 3-/? = 0,2; 4-/3 = 0,1; 

5-/3 = 0, 05; 6- 13 = 0, 025; 7 - /? = 0, 01 

Относительную закрутку воздуха в зазоре определяют путем чи¬ 
сленного интегрирования дифференциального уравнения 

= рг>. 75 [(1 - й,)-Ч' - 4 /4 ], 

где Р = 0,02б8хк1 Не) -0 ’ 25 (г 0 /гі) 11 / 4 (гі/5) 1 ’ 25 . 

В первом приближении относительную закрутку й^ на данном 
радиусе г можно определить по формуле 

йр = йу,о(г) + щ ехр |8/?(1 - г) п / 4 /11 /г 2 , 

где й^о(г) — закрутка на том же радиусе при начальном условии 
Щ = 0 (см. рис. 5.49); щ — начальная закрутка потока на относи¬ 
тельном радиусе г = г/го = 1. 

Градиент температур по радиусу диска с радиальным обдувом 
учитывают формулы, полученные в ХПИ (ХТУ), для определения 
местных чисел Хи 

N4 = (Ѵ5Й/А) • 0,123Ке 0 ’ 8 х- 0 ’ 2 г- 0 - 4 [^дА д /(гА)]- 0 ’ 2 , (5.126) 

средних чисел N 4 

КГ = (ап/Л) ■ 0,195Ке;’ 8 Х ; о 0 ' 2 гГ 0 '' , [«дЛ д /(г 1 Л)]- 0 ' 3 . (5.127) 
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где а — средний по поверхности диска коэффициент теплоотдачи; 
ХкО = шго/гѵго', гѵ г о — радиальная скорость потока на радиусе го, на 
котором подводят охлаждающий воздух в зазор; г = г/го; г\ = гі/го; 
<5 Д — толщина диска; Л д — теплопроводность материала диска. 

Уравнения (5.126) и (5.127) получены при следующих значениях 
определяющих величин: г = 2,3... 3,0; <5 д А д /(гА) < 200... 300; Ке = 
= (0,5... 3,5)10 6 . Формулы (5.126) и (5.127) дают близкие резуль¬ 
таты в совпадающих диапазонах определяющих критериев. 

Радиальное течение характерно для случаев подвода охлаждаю¬ 
щего воздуха под покрывным диском (дефлектором), вращающимся 
вместе с основным диском, к рабочим лопаткам или к монтажным 
зазорам в замковых соединениях (см. рис. 5.47, д-ж). Теоретическое 
и экспериментальное исследования теплоотдачи от диска при таком 
течении выполнено в ХПИ. При квадратичном изменении темпе¬ 
ратурного напора по радиусу диска, при аппроксимации профилей 
окружной и радиальной составляющих скорости в ламинарном по¬ 
граничном слое кубическими параболами и при ряде других упроща¬ 
ющих предположений из интегрального соотношения для момента 
количества движения находят приведенную толщину пограничного 
слоя 6 - 6л/й]ѵ и окружное напряжение на поверхности диска. 
При использовании аналогии Рейнольдса и учете влияния числа Рг 
получены формулы для определения местной и средней теплоотдачи: 

N 11 = Ке°>Ѵ(Рг)Т 1 и ЖГ = Ке°*Ѵ(Рг)7, 

где <^(_Рг) и Рг°> 4 з ; р = 1,5/5; р = 4і/{[(1/п) 2 -1][(1/гі) 2 + 1-2Со]}; 

<5 

7 = Уг(г 2 — ("о )Р Лг'і г = г/го — относительный радиус; г\ = п/го; 
і 

Со = иро/и) — значение начальной закрутки потока; Ке = шг 2 /ѵ. 

Обобщение этих результатов на случай произвольного измене¬ 
ния температурного напора по радиусу диска получено таким же ме¬ 
тодом в предположении, что закон теплообмена в виде связи между 
безразмерным местным коэффициентом теплоотдачи и числом Ке, 
построенным по толщине потери энтальпии, консервативен по от¬ 
ношению к градиентам скорости и температуры. Обобщение дало 
такие результаты: 

Ш = 0,707Ке°>Ѵ(Рг)Х и №Г= 1,141Ке°' 5 </>(Рг)Х, 
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где X = Г^АТ/(^ 2 - Со) I РЩАТ) 2 (1г / (г 2 -&)’;* = 

1 1 

1 /Г 1 _ _ 1/гі 

(ДТ)г <іг; ДГ = Гд - Гво — 

1 1 

температурный напор (разность температур диска и охлаждающего 
воздуха в зазоре на данном радиусе). 

При турбулентном режиме течения в пограничном слое полу¬ 
чено приближенное решение задачи. Для аппроксимации профилей 
окружной и радиальной составляющих скорости применен закон сте¬ 
пени 1/7. Расчетные зависимости при произвольном изменении тем¬ 
пературного напора ДТ имеют вид 

N 11 = 0 > 024Ке°* 8 Рг 0>6 (ДГ)°* 25 У^ ,25 /(г 2 - Со) 0,25 х 

г 1 °- 2 

х [ (ДГ) 1,25 г 1,6 Кі{ І ' 25 (іг /(г 2 - Со ) 0 ’ 25 ; 

. 1 

’ 1/гі 

I {АТ) 1 ' 2Ъ г х ' % У^ 2Ъ дг /(г- Со ) 0 ’ 25 

Ж - 0,03Ке°> 8 Рг°> 6 і^ ---— 

і/й 

(1/п) 0 - 6 ^ (АТ)гдт 
1 

Г 

где «/і = ^ г 1 ’ 6 (г 2 — Со)^ сіг] У — некоторая функция, зависящая от 
1 

г, Хк и Со- 

Проверка полученных зависимостей опытным путем, проведен¬ 
ная при значении Ке = 6-10 3 , охватывающем как ламинарный, так 
и турбулентный режимы течения, показала, что приближенное ре¬ 
шение задачи правильно отражает зависимость местных коэффици¬ 
ентов теплоотдачи от расхода воздуха и относительного радиуса. 
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При струйном натекании (см. рис. 5.48, б) охлаждающий воздух 
подается к боковым поверхностям ротора через отверстия в экране, 
расположенные обычно на одном и том же радиусе го, а также через 
сплошную и прерывистую кольцевые щели. Теоретическое определе¬ 
ние коэффициента теплоотдачи в этом случае затруднено вследствие 
исключительной сложности характера течения в зазоре. Закономер¬ 
ности теплоотдачи различны при обдуве диска малым или большим 
числом струй, а также при обдуве его кольцевой струей. 

В случае обдува малым числом струй (г = 2.. .8), направлен¬ 
ных по нормали к поверхности диска, для зоны, расположенной на 
радиусе обдува го и выше него, 

N 11 Го = аіКе с °- 8 р [1 + бхКоМО 0 - 8 ], (5.128) 

где аі и 6і — коэффициенты, определяемые по эмпирическим зави¬ 
симостям: аі = 0,054г° ,85 (с?/го)ехр[—0,18(Аг — 0,5)]; Ъ\ — 0,5(Дг— 
—0,5) 2,45 /г; Дг = (г — го)/<2; г — текущий радиус; Л — диаметр от¬ 
верстий или сопл, через которые подводится воздух; и Го — окружная 
скорость диска на радиусе го; гѵо — среднерасходная скорость исте¬ 
чения струи воздуха из отверстий (сопл); Ки Го = аб/ А; Ке стр = 
= хѵоб/и. 

Для зоны, расположенной ниже радиуса обдува го, величина 
Иго/^о не влияет на теплоотдачу, критериальная зависимость 
(5.128) упрощается и принимает вид 

N4 = аКе^р, 

где а = 0,054г°> 85 (<і/ го) ехр[—0,18(Дп — 0,5)]; Дп = (го — г)/<2. 

Формулы для Ки Го и N4 справедливы при Ке СТ р = 2,510 3 ... 
... 2,3- ІО 5 ; и/ед о = 0,0037 ... 0,965; с і/г 0 = 0,0193... 0,0386; <2 = 
= 4... 8 мм; го = 170, 207 и 243 мм. Физические константы воз¬ 
духа, входящие в критерии N4 и Не, определяют по температуре 
торможения воздуха при выходе из сопл. 

При обдуве большим числом струй (г = 30 и 58), направленных 
по нормали к боковым поверхностям диска симметрично с двух его 
сторон, теплоотдачу определяют по формулам, полученным в КАИ. 
Формулы различны в зависимости от того, на каком радиусе подво¬ 
дят воздух. При подводе его вблизи оси справедлива зависимость 

Кп = ску 0 ’ 4 Ке?’ 8 + кікУ 6 Ке°4 6 , 
где с = 0,046г 2 ’ 8 ; г = г/п; к\ = 1,62ехр[—44,1(г — 0,428) 2 ]. 
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Параметр к ѵ характеризует отношение окружной и и средне¬ 
расходной гѵ г скоростей на радиусе подвода охлаждающего воздуха. 
Эта формула получена при го/г\ = 0,428, 5 = 0,057, г/г\ = 0,0204 
и справедлива при следующих значениях входящих в нее величин: 
к ѵ = 1,76... 4,7; Гд/Т охл = 1,06... 1,09; Ад/А охл = (6,2... б,4)10 2 ; 
местное число Не, подсчитанное на радиусе г по окружной скоро¬ 
сти диска, Кеі = иг 2 / ѵ = (3,68... 9,8) -ІО 5 ; число Ке, подсчитанное 
по скорости истечения струи, Ке схр = (2,8 ... 5,1)-10 4 . Физические 
параметры воздуха А и и определяют по температуре торможения 
охлаждающего воздуха при выходе из сопл. 

При обдуве у периферии большим числом струй (г = 58), напра¬ 
вленных так же, как отмечено выше, теплоотдачу от диска рассчи¬ 
тывают по критериальной зависимости 

N 11 = (а 4- &&^ 1,4 Ке^р’ 9 )Ке°’ 8 , 

где а — 0,01; Ь = 10 4 г 2 ехр[—бб(г — 0,905) 2 ]. 

Эта формула справедлива при следующих значениях входящих 
в нее величин: го/п = 0,905; А д /А 0Х л = (6,2 ... 6,4)-10 2 ; Ке стр = 
= (2... 3,7) • ІО 4 ; 5 = 0,057; к ѵ = 7,9... 21; Г д /Г охл = 1,08... 1,1; 
Кеі = (3,7... 9,8) ■ ІО 5 . 

Обдув диска кольцевой струей можно рассматривать как пре¬ 
дельный случай обдува большим числом струй. Расчет теплоотда¬ 
чи при обдуве кольцевой струей выполняется для трех характерных 
зон диска. 

1. Для зоны, расположенной выше радиуса обдува го, 

N4 = 0,22(Дг//і)-°- 54 (го/г) 0 > 2 [(г 0 - г вт )/Дг]°> 2 Ке с °; 8 р + 

+ 0,022 ехр[—37гг/(и;г)]Кед’ 8 , 

где Дг = г — го; 2 к — высота щели, через которую подается струя 
воздуха; г вх — радиус втулки; Ке СТ р = н;о Аг/ѵ, ги = гѵо(Аг /к)~ 0 ’ 675 х 
х(г 0 /г)°’ 5 [(го — г вх )/го]°’ 25 — скорость, пропорциональная скорости 
истечения гѵо из сопл; Ке д = шг 2 / ѵ. 

Величины, определяющие теплоотдачу, изменялись в опытах в 
следующих пределах: Ке схр = 4 • 10 4 ...4,5 • ІО 6 ; Ке д = 0...10 6 ; 
Дг /к — 18 ... 148; го/г = 0,59 ... 0,84; (го — г вх )/Дг = 0,33 ... 1,22; 
ю/(шг) = 0... оо (на малом радиусе и при большой скорости гѵо 
истечения из сопл отношение гѵ/(шг) —> оо). 
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2. Для зоны на участке вблизи радиуса подачи воздуха г и го 

N4 = 0,22[6/(2/ 1 )]- 0 > 47 ( 5 //і)- 0 - 075 (2го/Ь) 0 > 2 ІІе°- 8 р + 

+ 0,022 ехр[— ЗТадіДил'^Кед’ 8 , 

где Ь — ширина калориметра, посредством которого определялся 
тепловой поток (в экспериментах Ь = 34 мм); з — осевой зазор; 
ьз \ = іуо[6/(4/і)] -0 ’ 585 (-8/Л) _0 ’ 0937 . 

Диапазоны значений параметров, влияющих на теплоотдачу, 
следующие: Ке стр = 2,7 • 10 4 ... 3,2 • ІО 6 ; Яе д = (0...7,25) • 10 5 ; 
0,56/А = 8,6... 220; з/Н = 4... 124; т/(шг) = 0... оо. 

3. Для зоны, расположенной ниже радиуса обдува го, 

N4 = 0,4(го/г)°’ 4 (Дг//і) -1,15 ( 5 //і) 0 - 4 [(го - г вх )/г](г/Дг) 0,2 Ке^ 8 р + 

+ 0,022 ехр[—460ги2/(а>г)]Кед’ 8 , 

где юг = гѵо(Аг/Н)~ 1 ’ и (го/г) 0 ’ 5 (з/Н) 0 ’ 5 [(го — г вт )/г] 1 > 25 . 

Эта зависимость справедлива при следующем изменении значе¬ 
ний, входящих в нее параметров: Ке стр = 3,3 • 10 4 .. .3,9 • ІО 6 ; Ке д = 
= 0... ІО 6 ; Аг/Н = 18,5 ... 148; з/Н = 14 ... 124; г 0 /п = 1,11... 1,59; 
(го — г вх )/г = 0,56 ... 0,94; г/Дг = 1,7 ... 4,6; юг /(шг) = 0 ... оо. 

Сопоставление местных коэффициентов теплоотдачи по радиусу 
диска при обдуве малым (г = 8) и большим (г = 58) числом струй, 
а также кольцевой струей показывает, что при прочих одинаковых 
геометрических и режимных параметрах при всех вариантах обдува 
наблюдается наиболее интенсивная теплоотдача в зоне удара струй 
о поверхность диска. С ростом і теплоотдача в этой зоне возра¬ 
стает, а сама зона перемещается в область больших значений г/г вх . 
Отмечено также снижение интенсивности теплоотдачи в зоне ниже 
радиуса обдува, причем тем большее, чем больше число струй. 

Исследования КАИ показали, что на местный коэффициент те¬ 
плоотдачи при струйном обдуве вращающегося в кожухе диска из 
сопл, установленных под произвольным углом к его поверхности, 
оказывают влияние следующие семь определяющих параметров: чи¬ 
сло подобия Пекле Ре = ги^й/а (юо — скорость истечения воздуха из 
сопл; оI — диаметр сопла; а — температуропроводность); отношение 
скоростей й = и^/гио = 2тггоп/то (п — частота вращения ротора); 
относительный радиус г = г /го; количество сопл г; угол установки 
сопл (3 (/? = 0, если вектор скорости совпадает по направлению с 
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вектором окружной скорости и и /3 = 180°, если их направления 
противоположны); относительный диаметр сопла <1 = б?/го; отно¬ 
сительное расстояние Ъ с = Ь с /(1 (Ь с — расстояние от среза сопла 
до поверхности диска, измеренное вдоль геометрической оси сопла). 
Опытами установлено, что расстояние Ь с не влияет на теплообмен 
при Ь с < б для /3 = 90° и Ь с < 4 для предельных углов /3 = 45°; 
135°. По результатам экспериментов получена расчетная формула 
для местной теплоотдачи 

N4 = 75,8 • 10 -4 &&1 &2&зг7 -0 ’ 75 (1 - 0,346й)Ре. 

Коэффициенты к, к\, кі и к$ зависят от определяющих пара¬ 
метров и различны для зон с радиусом г < Іи г > 1. Анализ 
зависимостей показал, что характер распределения местных значе¬ 
ний N 11 по радиусу диска зависит от параметров й и /3, особенно 
при г > 1; на средние значения N 4 существенное влияние оказывает 
угол /3. При /3 = 90° с увеличением параметра й значение N 11 снижа¬ 
ется; существует оптимальный угол /3, при котором N 4 принимает 
максимальное значение. 

При расчете теплообмена на торцевых участках ротора и ста¬ 
тора необходимо знать температуру среды в осевом зазоре. При 
радиальном обдуве ротора без подсоса газа из проточной части в за¬ 
зор (т.е. при наличии уплотнения у периферии диска) в кольцевой 
зоне, имеющей радиальную протяженность от радиуса го подвода 
охлаждающего воздуха до наружного радиуса г\ диска, температу¬ 
ра среды в зазоре на радиусе г может быть определена методом по¬ 
следовательных приближений по уравнению 


Т 3 = То + 2тг 


Г 

^ а д,{Тц — Т 8 ) 


Г С ІГ+ 


ІГо 


+ 


г 

^ с*к(Т к — Т 8 )г 


с іг 


Г о 


(СгтрадСр) 5 (5.129) 


где То — начальная температура охлаждающего воздуха; а д и а к — 
коэффициенты теплоотдачи к охлаждающей среде соответственно от 
диска и корпуса; Страд — расход охлаждающего воздуха. 
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При струйно-радиальном обдуве, когда охлаждающий воздух 
подают через отверстия диаметром сі на радиусе г с и через щель на 
радиусе го (го < г с ), формулой (5.129) можно пользоваться для опре¬ 
деления температуры среды в зоне преимущественно радиального 
обдува. Эта кольцевая зона расположена между радиусами го и г р = 
= г с — (10 ... 20)с?. Выше этой зоны между радиусами г р и г\ располо¬ 
жена зона преимущественно струйного обдува. Непосредственно на 
радиусе г с установки сопл температуру среды находят из уравнения 
баланса теплоты: 


Т$ с — 


От рад с р7^р + Отстір с рТо стр + а л АР а (Т а — Т 3 )+ 

+ а к АР к (Т к -Т 3 )]/(О т рад Отстр) с рі 


где О т ра, а СрТ зр — количество теплоты, вносимое с охлаждающим 
воздухом на радиусе г р ; О тстр с р То С тр — количество теплоты, вно¬ 
симое с охлаждающим воздухом на радиусе г с при струйном исте¬ 
чении; а д Д^д(Т д — Т 3 ) и а к АР к (Т к — Т 3 ) — количество теплоты, 
передаваемое воздуху от диска и корпуса на участке поверхности 
между радиусами г р и г с ; а д , а к , Т д , Т к , Т 3 = 0,5( Т 8 р + Т 3 с) — сред¬ 
ние значения коэффициентов теплоотдачи, температуры поверхно¬ 
сти металла и среды в зазоре между радиусами г р и г с . 

Между радиусами г р и г с температура среды принимается мо¬ 
нотонно изменяющейся от значения на радиусе г р до значения на 
радиусе г с . 

Выше радиуса г с при струйно-радиальном охлаждении темпе¬ 
ратура воздуха в зазоре 


Т 3 = То + 2тг 



Т 3 )г СІГ+ 


+ 



Гс 


— Т 3 )г сіг 



т рад 


+ с 


т стр 



При чисто струйном обдуве и закрытом осевом зазоре темпе¬ 
ратура воздуха в зазоре между корпусом и диском на радиусе г с 
установки сопл и на радиусах г < г с 
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Т 3 = То + 2тг 


Г г 

I «д(Гд - Т 8 )г с ^ ^ +^ «к(Т к - Т 3 )г іг 


((*т стр с р)> 


где г вт — радиус вала или втулки. 

В кольцевом пространстве между радиусами г вх и г р при чи¬ 
сто струйном обдуве наблюдается циркуляционное течение высокой 
интенсивности, вследствие чего температура среды вдоль радиуса 
диска ниже г р практически постоянна и зависит от расхода О т ц 
циркуляционного течения на радиусе г р : 

Отц = 0,138(1005/гр)(о;Гр/ и)~°’ 2 шг^р р , 


где р р = р 3 /(КТ зсм ). 

Искомую среднюю температуру среды между радиусами г вх и 
г р получают из выражения для баланса теплоты 

Г г р г р 1 


Т 3 — Т 3 см + 2п 


! «д(Г д - Т 3 )г Лг + ^ а к (Т к - Т 8 )г (іг 


(СттщСр)- 


1- Г ВТ 


Г ВТ 


Температуру среды между радиусами г р и г с принимают моно¬ 
тонно изменяющейся. 

При наличии подсоса газа из проточной части в зазор среднемас¬ 
совую температуру в зазоре определяют с учетом количества Сшг.з 
подсасываемого газа. Температуру смеси газа и воздуха на текущем 
радиусе в зазоре между радиусом подвода воздуха (при радиальном 
(го) или струйном (г с ) охлаждении) и наружным радиусом диска г\ 
находят, по данным НМЗ, из формулы 


Т 8 см— і^тг. зі^гЦ 

гаохл +Гвых)/[( 1 +С гаг. зі 


Т тп ох л 


где у Отпохл — суммарный расход охлаждающего воздуха в зазо¬ 
ре на данном радиусе, равный расходу С тсхр при струйном охла¬ 
ждении, Отр а Д при радиальном и С тстр + Страд при струйно- 
радиальном охлаждении; Т вых — температура воздуха на выходе 
из зазора при отсутствии подсоса газа. 
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Рис. 5.50. Зависимость опытных ко¬ 
эффициентов 1%<р от относительного 
радиуса диска и способа обдува: 

1 - радиальный; 2 - струйный и струйно¬ 
радиальный; 3 - сплошной и прерывистой 
кольцевой струей совместно с радиальным; 

■ — первый зазор по ходу газа;_ 

— второй зазор по ходу газа 


Опытные коэффициенты (<^> — угол наклона зависимости 
безразмерной температуры к абсциссе) даны на рис. 5.50. 

При чисто струйном обдуве на кольцевом участке между радиу¬ 


сами г вт и г р температура смешения постоянна и, по данным опытов 

НМЗ, 


Тз см — (0,59Г г С тг . 3 і/С т стр + П стр )/(1 + 0,59Стт.зі/Стп стр)* 


5.4.3. Цилиндрические гладкие участки роторов 
и корпусов 

Некоторые участки роторов и статоров турбин омываются по¬ 
током, проходящим по кольцевому зазору между элементами ротора 
и статора. При этом, как правило, внутренний цилиндр вращает¬ 
ся, а наружный неподвижен. Закономерности теплообмена на ци¬ 
линдрических поверхностях определяются сложным взаимодействи¬ 
ем основного осевого движения рабочего тела и вторичного течения, 
возникающего вследствие наличия поля действия значительных мас¬ 
совых инерционных сил. Вторичное течение характеризуется регу¬ 
лярным возникновением кольцеобразных вихрей, симметричных от¬ 
носительно оси цилиндра и расположенных на фиксированном рас¬ 
стоянии друг от друга. Наличие вихревого движения способствует 
значительному (в 3-4 раза) увеличению интенсивности теплообмена 
по сравнению с кольцевой трубой с неподвижными стенками. 

В канале между неподвижным и вращающимся соосными ци¬ 
линдрами при наличии расхода среды возможны четыре режима те¬ 
чения: ламинарный, ламинарный с вихрями Тейлора, турбулентный 
и турбулентный с вихрями Тейлора. Интенсивность теплообмена в 
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канале зависит от его геометрической характеристики — отношения 
удвоенной ширины кольцевого зазора 2 Ь = 2(гг— гц) к среднему ради¬ 
усу г ср = 0,5(гі + гг). Кроме того, на нее существенно влияет режим 
течения. Она определяется числами Ке а = 2гѵ а Ь/ѵ и Ке и = 2 хѵ и Ъ/ѵ, 
рассчитанными соответственно по осевой иі а и окружной гѵ и соста¬ 
вляющим скорости потока. Интенсивность теплоотдачи связана с 
отношением критериев Ке и /Ке а и числами Рг среды. Вместо числа 
Ке и часто вводят критерий Тейлора Та. При этом 

Та = а )г\' Ъ Ь 1 ' Ъ /ѵ = 0,5Ке и \/(г2 — гі)/г\. 

Переход от ламинарного режима течения в кольцевом канале с 
внутренним вращающимся цилиндром при отсутствии расходного 
течения к ламинарному с вихрями Тейлора совершается при крити¬ 
ческом числе 

Кеикр = ™ ы (г2 - гі)/и = 41,2\/Ѵт/(г 2 - п). 

При этом критерий Та кр = 20,6. При наличии осевого пото¬ 
ка устойчивость ламинарного движения повышается и Ке« кр и Та кр 
возрастают. При Та > 10 4 коэффициент теплоотдачи перестает за¬ 
висеть от числа Ке а — это зона автомодельности относительно Та; 
интенсивность теплообмена в этом случае определяется только кри¬ 
терием Та (или Ке и ). Этот режим течения иногда рассматривают 
как пятый, кроме перечисленных выше, развитый турбулентный с 
вихрями Тейлора. 

Наличие того или иного режима течения в кольцевом канале с 
внутренним вращающимся цилиндром зависит от абсолютных чисел 
Ке 0 и Та, а также от их соотношения. При сравнительно небольших 
значениях Ке 0 и Та (примерно Ке а < 1000 и Та < 80) имеет место 
ламинарное течение; при больших значениях Ке а (1000... 15000) и 
небольших и средних значениях Та (10... 300) течение переходит в 
турбулентное; при больших значениях Та (свыше 100) и малых Пе а 
(меньших 300 ... 30) возникает ламинарное течение с вихрями Тей¬ 
лора; при больших значениях Ке а и Та (соответственно 50... 10000 
и свыше 160) — турбулентное течение с вихрями Тейлора. 

Для кольцевых каналов в турбинах наиболее характерен турбу¬ 
лентный режим течения. Для трех диапазонов турбулентных режи¬ 
мов течения опытные данные обобщают зависимостями, предложен¬ 
ными в ЦКТИ. При этом обобщении основными критериями, опре- 
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деляющими интенсивность теплоотдачи, являются отношение кри¬ 
териев Ке и /Ке а и так называемый условный критерий Рейнольдса 

Ке е = 2гѵ е (г2 - п)/і /, 

где хѵ е = у/ѵ^ а + Р 2 ю\ — “эффективная” скорость; Р = Р[(г 2 — 
— гі)/гі] — некоторая функция от относительной ширины зазора. 
Критерии Ке и /Ке 0 и Ке г связаны отношением 

Ке е = Ке и у/г~ 2 + Ке 2 /Ке 2 = Ке а 0. + .Е 2 Ке 2 /Ке 2 . 

При Ке и /Яе а <С 1 (первый из трех режимов) для воздуха спра¬ 
ведливо соотношение 

Ш = 0,018Ке°’ 8 

ИЛИ 

N 11 = 0,018Ке°’ 8 (1 + і^ 2 Кеу/Кед) 0 ’ 4 . 

Если обозначить N 110 = 0,018Кео’ 8 , то 

N = N4 /Nио = (1 + Р 2 Ке 2 /Ке 2 ) 0 - 4 


ИЛИ 

Ж 2 ’ 5 = 1 + Г 2 Ке 2 /Ке 2 . 

При Ке 2 /Ке 2 < О ,1 число N 11 N 40 . При Ке„/К е 2 > 0,1 стано¬ 
вится заметным влияние этого отношения на теплоотдачу и начина¬ 
ет проявляться влияние относительной ширины зазора (гг — п)/гі : 
отношение N тем больше при одном и том же отношении Ке„/Кед, 
чем меньше относительная ширина зазора. Функция Р = 0,65[(гг — 
-п)/п] -0 > 3 . 

Обобщенная критериальная зависимость для расчета теплооб¬ 
мена 

N 11 /Рг 1 / 3 = {0,020/(1 + Е 2 Ке 2 /Ке 2 )°- 4 + 

+ 0,038[(г 2 - г 1 )/п]°’ 4 /[4(Е 2 + Ке 2 /Ке 2 )]°- 4 }Ке°’ 8 = 

= (Р 1 +Р 2 )Ке°/. (5.130) 


Функция Г\ (первое слагаемое в фигурных скобках) характеризует 
влияние на теплоотдачу осевой составляющей скорости; функция Р 2 
(второе слагаемое) — окружной составляющей скорости. 
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В исследованных пределах изменения относительной ширины 
зазора Ь = (гг — п)/п = 0,04... 0,44 при Кву/Кец < 0,1 сумма 
Рі + Р 2 = 0,019... 0,021, т.е. она слабо зависит от ширины зазора. 
При этом сумма Р\ + почти полностью определяется слагаемым 
Р \, которое мало связано с Ъ, а абсолютные значения коэффициента 
Рі составляют не более 1 % суммы. При увеличении Ке„/К,ед > 0,1 
начинает проявляться влияние Ъ, значение Р 1 + Р 2 уменьшается, при¬ 
ближаясь асимптотически к некоторым предельным для каждого Ь 
значениям. При этом абсолютное значение Рі начинает убывать, и 
при Ке^/Кед > ІО 3 его доля в сумме Рі + Р 2 не превышает 10 %. 
Коэффициент Р 2 , в отличие от Рі, сильно зависит от Ь. По мере 
увеличения Пвц/Квд в диапазоне 10 < Ке^/Кед < 1000 значения 
Р 2 возрастают, после чего Р 2 изменяется очень незначительно и при 
Квц/Квд > ІО 3 почти полностью определяет значение суммы і*і + ±2 ■ 
Формула (5.130) аппроксимирует экспериментальные данные о 
теплообмене в кольцевом канале с погрешностью, не превышающей 
±20%, в диапазоне параметров Ке е = 3 • ІО 3 ... ІО 6 ; Квц/Кед = 
= 0,01... 10 4 ; (г 2 -гі)/гі = 0,04... 0,44. 


5.4.4. Внутренние полости роторов 

В роторах дисковых и дисково-барабанных конструкций имеют¬ 
ся вентилируемые полости, которые обычно используют для подвода 
охлаждающего воздуха в систему охлаждения. Этот воздух вместе 
с тем является охладителем поверхностей дисков, образующих по¬ 
лость. Объемы полостей обычно значительны, а расходы воздуха 
невелики, поэтому скорости его течения в полостях малы. Такая 
особенность течения воздуха приводит к тому, что теплообмен в по¬ 
лостях определяется в основном естественной конвекцией в поле сил 
инерции. Поверхности дисков или других элементов роторов обыч¬ 
но нагреты неравномерно; в этом случае возникает циркуляционное 
движение среды. 

Методы расчета теплоотдачи в замкнутых вентилируемых по¬ 
лостях отсутствуют. Имеется лишь решение задачи теплообмена 
между двумя равномерно нагретыми по радиусу дисками, вращаю¬ 
щимися с угловой скоростью ш и образующими замкнутую невенти¬ 
лируемую полость (рис. 5.51). При этом предполагали, что темпера¬ 
туры дисков различны ( Т\ > Тг). Различие температур и наличие 
вращающихся стенок канала приводит к возникновению разности 
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массовых сил и, следовательно, к по¬ 
явлению циркуляционного движения 
воздуха от оси к периферии (у диска 
с температурой Т 2 ) и от периферии 
к оси (у диска с температурой Т\). 

Задача решается при условии, 
что между пограничными слоями на 
дисках имеется ядро потока, в пре¬ 
делах которого на большей части ра¬ 
диуса отсутствуют радиальное и осе¬ 
вое течения. Это условие справедли¬ 
во для достаточно больших объемов 

полостей между дисками. Кроме того, для упрощения решения за¬ 
дачи предполагают, что режим течения в пограничных слоях на 
дисках является турбулентным, а течения в осевом направлении 
вблизи оси вращения и на периферии, вызываемые перетеканиями 
пограничного слоя с одного диска на другой, отсутствуют. При та¬ 
ких предположениях аналитическим путем получены выражения для 
местного числа ІЧи при течении пограничного слоя от оси к перифе¬ 
рии на произвольном радиусе г и для среднего по поверхности тепло¬ 
обмена коэффициента теплоотдачи N 4 . При Рг = 0,72 и значениях 
входящего в указанные выражения параметра Сг/Ке 2 = 0... 0,4 с 
погрешностью, не превышающей 0,7 %, эти выражения имеют вид 

N 11 = 0,0254Сг°’ 4 ; (5.131) 

ІЧгГ = 0,0195Сг°’ 4 , (5.132) 

где Сг = шѴ^АГ/і/ 2 ; Сг = ы 2 г^ 1ах /ЗДТ’/г/ 2 ; /? — коэффициент объ¬ 
емного расширения; Ке = г тах — максимальный радиус 

полости. 

При Рг = 0,72 средний коэффициент теплоотдачи на диске при 
течении пограничного слоя от периферии к оси с достаточно высокой 
точностью определяют из уравнения 

ЖГ = 0,0259Сг°’ 4 . (5.133) 

Из сравнения уравнений (5.132) и (5.133) получаем, что при цен¬ 
тростремительном течении коэффициенты теплоотдачи существен¬ 
но выше. Все приведенные соотношения справедливы при условии 
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Сг > ІО 10 и <5і + <!>2 < 5 (<5і и <$2 — толщины пограничных слоев на 
поверхностях дисков, образующих полость; 5 — ширина полости). 

Для определения среднего коэффициента теплопередачи между 
дисками предварительно находят температуру Т т ядра потока из 
уравнения теплового баланса 

а \{Т\ — Т т )і ГГ^ ах = а 2 (Тт — 2 П 2) 7ГГ 'тах) 

где щ и й 2 — средние коэффициенты теплоотдачи дисков, имеющих 
температуры Т\ и Т 2 соответственно. 

Отсюда 

Тт = (Гі + оГ 2 )/(1 + а), 

где а = а 2 /а\. 

Уравнение теплового баланса решают последовательными при¬ 
ближениями. По известным температурным напорам Т\ — Т т и 
Т т — Т 2 вычисляют числа Сг, средние коэффициенты теплоотда¬ 
чи и средний коэффициент теплопередачи К = а\а 2 І(а\ +а 2 ). 

Экспериментальное исследование теплообмена в полостях на¬ 
турного ротора показало, что теоретическая зависимость (5.131) 
правильно отражает характер изменения коэффициентов теплоот¬ 
дачи, однако все экспериментальные результаты дали значительно 
более низкие (примерно в 3 раза) значения коэффициентов теплоот¬ 
дачи, чем расчетные. Полученные в экспериментах данные с по¬ 
грешностью не менее ±12 % в диапазоне чисел Сг = ІО 10 ... ІО 13 
обобщены уравнением Ыи = 0,0088Сг 0,4 . 

5.4.5. Поверхности рабочих колес 
радиально-осевых газовых турбин 

Вполне надежных данных о теплоотдаче к поверхностям лопа¬ 
ток и межлопаточных каналов радиально-осевых газовых турбин 
(рис. 5.52) не имеется. Это объясняется, во-первых, тем, что та¬ 
кие турбины значительно менее распространены, чем осевые, и, во- 
вторых, еще большей, чем в осевых, сложностью течения среды в ра¬ 
бочих колесах: относительное циркуляционное течение в колесе на¬ 
кладывается на расходное течение рабочего тела в межлопаточном 
канале. Кроме того, происходит поворот потока в меридиональной 
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Рис. 5.52. Схемы охлаждения рабочих колес радиально-осевых турбин: 
а - радиальным обдувом; б- струйно-радиальным обдувом; ѳ - струйно-радиальным 
обдувом в сочетании с пленочным охлаждением; г - разделение профиля лопатки на 
характерные участки; 1 - охлаждающий воздух; 2 - тыльная поверхность диска; 
3 - сопловая лопатка; 4 ~ радиальный зазор; 5 - поверхность рабочей лопатки; 
6 - рабочая поверхность колеса; 7 - выход из рабочего колеса 


плоскости и наблюдается периодическая нестационарность. Массо¬ 
вые силы (Кориолиса, инерционные, подъемные) еще более услож¬ 
няют характер течения. 

Вследствие указанных особенностей течения газа аналитическое 
определение коэффициентов теплоотдачи в настоящее время затруд¬ 
нительно, и все имеющиеся в литературе данные относятся к экспе¬ 
риментальным исследованиям. 

При обобщении опытных данных о теплоотдаче в рабочих коле¬ 
сах радиально-осевых турбин уравнения подобия должны быть до¬ 
полнены комплексами, отражающими воздействие массовых сил. 

В случае приближенного моделирования такими дополнитель¬ 
ными комплексами являются: 5 вр = щ / іи \. где щ , іѵ\ — соответ¬ 
ственно окружная и относительная скорости на входе в рабочее ко¬ 
лесо на расстоянии гі от оси вращения, и обобщенное число Грасгофа 
Сг 0 б, которое отражает воздействие подъемных сил в неизотермич¬ 
ных потоках. 

На рис. 5.53 даны результаты экспериментов различных авто¬ 
ров по определению числа Нуссельта в проточной части рабочих ко¬ 
лес полуоткрытого типа (см. рис. 5.52, а). Как видно на рис. 5.53, 
наблюдается значительное (до 2-4 раз) расхождение результатов. 
Такое расхождение объясняется в основном различными условиями 
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Рис. 5.53. Графики зависимости 
^ от Не для проточной части ра¬ 
бочего колеса полуоткрытого ти¬ 
па радиально-осевой турбины 
( 1 , 2 , 3 , 4 - результаты, получен¬ 
ные различными авторами) 

^ 1 1 3 5 10 20 Ке-Ю'* 

проведения опытов, а также разной геометрией исследованных рабо¬ 
чих колес. 

Некоторые исследования проведены в условиях вращения и на 
натурных рабочих колесах, при обработке результатов довольно пол¬ 
но учитывались особенности течения. 

Для расчета теплоотдачи в межлопаточном канале между по¬ 
верхностями 5 и 6 рабочего колеса полуоткрытого типа (см. 
рис. 5.52, а) в ИТТФ предложено в первом приближении считать те¬ 
чение в канале подобным течению на начальном участке трубы с 
определенной начальной степенью турбулентности. Поэтому для 
определения коэффициентов теплоотдачи от газа к ротору можно 
использовать критериальное уравнение для местной и средней те¬ 
плоотдачи на начальном участке труб: 

N 11 = 0,023Ке°’ 8 Рг°> 4 Д: ь (5.134) 

где Кі — поправочный коэффициент, учитывающий длину канала и 
степень турбулентности потока. 

Для вычисления среднего коэффициента теплоотдачи при (тц — 
—г)/(1 э = 1... 5, где г\ — радиус рабочего колеса на входе (наружный 
радиус диска); г — текущий радиус диска по средней линии канала; 
<і э — 4і ? /П — гидравлический диаметр во входном сечении канала; 
Р, П — соответственно площадь и периметр проходного сечения, по¬ 
правочный коэффициент рекомендуется определять по соотношению 

К { = (1,3 + 0,05Ти)/[(п - г 2 )М]°’ 07+0 ’° 05Ги (5.135) 

(т *2 — радиус диска по средней линии канала на выходе газа из рабо¬ 
чего колеса), а для расчета местных коэффициентов теплоотдачи — 
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по соотношению 


К { = (1,3 + 0,04Ги)/[(п - г)/<4]°’ 17+0 ’ 00бТи (5.136) 

Согласно данным ИТТФ, в проточной части ротора Ти = 
= 12... 18%. 

Термодинамическую температуру Т х в данном сечении канала 
при расчете местной теплоотдачи по уравнениям (5.134) и (5.136) 
определяют при допущении ее линейного изменения по радиусу, т.е. 

Тх = Т вх — (Т вх — Тб ЫХ )(г вх — г)/(г вх — г вых ). 

Коэффициенты теплоотдачи, определяемые по уравнениям (5.134) 
и (5.135), относятся ко всей омываемой газом поверхности колеса 
(диска и лопаток). Коэффициенты теплоотдачи, рассчитываемые 
по уравнению (5.134), относятся к разности полной температуры Т* 
газа (по относительной скорости) на данном радиусе и температуры 
диска (средней по окружности) на этом радиусе. В первом прибли¬ 
жении 

Т х = Т вх — (Т вх — 7 1 вых )(г вх — г)/(г вх — г вых ). 

Уравнения (5.134)—(5.136) справедливы в диапазоне чисел Ке = 
= ІО 4 ... ІО 5 при безударном (или близком к нему) входе потока в ра¬ 
бочее колесо. Влияние угла входа потока в колесо радиально-осевой 
турбины на средний по его радиусу коэффициент теплоотдачи мо¬ 
жет быть учтено зависимостью N4 = во; N 110 . Число Нуссельта для 
неподвижного ротора 

N40 = 0,137 Ке 0 ’ 65 . (5.137) 

При определении коэффициента теплоотдачи от газа к межло¬ 
паточной поверхности рабочего колеса поправочный коэффициент 

е ы = 0,73 + 1/(0,907й 2 - 1,15571 + 3,7), (5.138) 

а при расчете коэффициента теплоотдачи от газа к поверхности ра¬ 
бочих лопаток 

е ш = [1 - 0,0693й 2,8 ехр(-0,67й)]Ке°’° 27 [ 1 - ехр (- 1 ’ 64 “ )] , (5.139) 

где й = гѵ/и — отношение относительной скорости газа к окружной 
скорости колеса на данном радиусе. 
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В уравнениях (5.137) и (5.139) определяющими параметрами 
являются длина средней линии межлопаточной поверхности диска, 
относительная скорость потока при входе в колесо, средняя между 
входом и выходом температура газа. 

В области положительных углов атаки интенсивность теплоот¬ 
дачи растет: при отклонении угла натекания от расчетного в пре¬ 
делах 0... 30° она увеличивается от 1 до 1,07-1,16 раза (при соот¬ 
ветствующем увеличении й от 0,5 до 2,5); при отклонении на 50° 
— в 1,12-1,2 раза (при таком же возрастании «). При небольших 
отрицательных углах атаки ( 0 ... 20 0 ) интенсивность теплоотдачи 
составляет 0,96 ... 0,97 от интенсивности при безударном входе, а за¬ 
тем с увеличением угла постоянно растет; так, при отклонении угла 
на 60° она возрастает до 1,04-1,08 раза (значения й соответственно 
равны 2,5 и 2 ). На теплоотдачу к межлопаточной поверхности диска 
изменение углов натекания практически не влияет. 

С этими выводами качественно согласуются результаты иссле¬ 
дований теплоотдачи лопаткам рабочего колеса открытого типа , 
выполненных в КАИ. Для определения средних коэффициентов те¬ 
плоотдачи профиль лопатки (вдоль средней линии) разбивался на 
четыре характерных участка (см. рис. 5.52, г): участок I — от вход¬ 
ной кромки протяженностью 57 вх (< 7 ВХ — диаметр входной кромки 
лопатки); участок II — от конца участка I до точки, соответству¬ 
ющей повороту средней линии примерно на 35°; участок III — от 
конца участка II до входной кромки лопатки выходного спрямля¬ 
ющего аппарата; участок IV — от входной кромки спрямляющего 
аппарата до выходной. В результате исследований предложено рас¬ 
считывать среднюю по каждому из участков теплоотдачу к лопатке 
вращающегося рабочего колеса по зависимости 

Ж = Ки 0 е = Во Ке /? (1 + 7)5^), (5.140) 

где N 40 — число Нуссельта для неподвижного рабочего колеса; е — 
коэффициент интенсификации теплоотдачи; До, Д, /3 и 7 — коэффи¬ 
циенты, зависящие от расположения участка лопатки (табл. 5.4). 

В формуле (5.140) комплекс 5 вр = щ/ш\, учитывающий влияние 
вращения и зависящий от массовых сил (Кориолиса, инерционных), 
определяют отношением окружной и относительной скоростей при 
входе в колесо (на радиусе п). 

Анализ экспериментов показал, что при вращении коэффициен¬ 
ты теплоотдачи оказываются выше, чем в неподвижном колесе. Это 
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Таблица 5-4■ Коэффициенты Во, Б, /5 и у в формуле (5.140) 
для различных участков лопатки 


Коэффи- 

I 

II 

III 

IV 

I 

II 

III 

IV 

циент 

Поверхность низкого давления 

Поверхность высокого давления 

Во 

0,0255 

0,0165 

0,0495 

0,041 

0,026 

0,35 

0,235 

0,323 

Б 

0,292 

0,158 

0,217 

0,224 

0,089 

0,1 

0,223 

0,187 

Р 

0,868 

0,854 

0,732 

0,754 

0,869 

0,616 

0,624 

0,617 

1 

0,929 

0,885 

0,985 

0,925 

0,592 

0,509 

0,828 

0,831 


иллюстрирует рис. 5.54, на котором приведена зависимость коэффи¬ 
циента интенсификации теплоотдачи К от комплекса 5 В р для сред¬ 
него (по обводу лопаток) коэффициента теплоотдачи (К = N4 /Кио, 
где N4 — число Нуссельта во вращающемся рабочем колесе, Кио — 
то же в неподвижном колесе). Обобщающая зависимость для сред¬ 
него (по обводу лопаток) коэффициента теплоотдачи имеет вид 

Ки - Кио# = 0,084Ке°’ 72 (і + 0,і845°’ 814 ) . (5.141) 

Для всех участков лопатки значения коэффициентов теплоотда¬ 
чи при вращении больше, чем в неподвижном колесе. В то же время 
на различных участках лопатки влияние вращения неодинаково. 

При вычислении значений Ке и Ки за определяющие параметры 
следует принимать длину средней линии рабочей лопатки от входной 
кромки лопатки до выходной кромки выходного спрямляющего ап¬ 
парата; статическую температуру в радиальном зазоре между соп¬ 
ловым аппаратом и рабочим колесом, относительную скорость при 
входе в рабочее колесо. Зависимости (5.140) и (5.141) справедливы 
при 5 В р = 0... 2,07 и числах Ке = (2,37... 4,68)- ІО 5 . 

На основе обобщения опытных данных для определения средних 
коэффициентов теплоотдачи при нулевом угле атаки на лопатках 
рабочего колеса Н.М. Ткачевым было получено соотношение 

Ки = (0,137 - 0,0095й 2 ’ 8 - 0,б7й)Ке°’ 677_0 ’ 027ехр(_1 ’ 64 “ ) , (5.142) 

а на межлопаточной поверхности диска — соотношение 

Ки = [0,1 + 1 /(6,63й 2 - 8,42й + 27)]Ке°’ 65 , (5.143) 

где й = иі/гѵі. 
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Рис. 5.54. График зависимости К 
от $ В р для рабочего колеса откры¬ 
того типа 



Рис. 5.55. График зависимости Кб 
от /?і для колеса полуоткрытого ти¬ 
па по данным Н.М. Ткачева: 

1 - й « 0 , 5 ; 2- й « 2 , 0 ; 3-й & 2,5 ... 3 , 0 


Зависимость (5.142) справедлива при изменении Ке от 0,87- ІО 5 
до 4,7- ІО 5 , а зависимость (5.143) — при изменении Ке от 1-10 5 до 
610 5 . Параметр й изменялся в опытах от 0,34 до 4,75. Указанные 
исследования выполнены на рабочих колесах полуоткрытого типа. 

Влияние угла атаки на теплоотдачу в рабочем колесе полуот¬ 
крытого типа было исследовано Н.М. Ткачевым. На рис. 5.55 в ко¬ 
ординатах (К$, (3\) показано влияние угла натекания /3\ на К$ = 
= N 11 ^/N 11 , где N 11,5 — среднее по профилю лопатки число Нуссель- 
та при угле атаки, отличном от нуля; N 4 — то же при нулевом угле 
атаки, т.е. при /3\ = 90°. В области положительных углов атаки 
(/?1 < 90°) интенсивность теплоотдачи возрастает, а при отрица¬ 
тельных углах атаки (/?і > 90°) — сначала уменьшается, а затем 
увеличивается. Наблюдается также изменение зависимостей по й. 

Для межлопаточной поверхности диска влияние угла атаки на 
теплоотдачу оказалось незначительным. 

Одним из распространенных способов охлаждения рабочего ко¬ 
леса радиально-осевой турбины является вдув воздуха в зазор между 
сопловым аппаратом и рабочим колесом; при этом создается плен¬ 
ка охлаждающего воздуха между поверхностью рабочего колеса и 
потоком газа. 

При расчетах на участке действия пленочного охлаждения вме¬ 
сто температуры газа используют адиабатную температуру стенки 
Тс.ад, которую определяют из уравнения 

2с.ад = Ѳ(Т* В -Т*) + Т*, 


где Ѳ — эффективность пленочного охлаждения; Т* в — температура 
вдуваемого охлаждающего воздуха. 
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Теоретический анализ, выполненный в ИТТФ, позволил вывести 
уравнение для расчета Ѳ в виде 


Ѳ = Ѳ(Г 0 ), 


где 

Го = Д 1>5 Ке“°* 25 т“ 1 ' 3 ^- 1 * 25 (п - г){[п/(п - ж)] 2 - 25 - 1}/(2,25з); 

(5.144) 

Д = (-« + <4р + 6 *)/(з + 0,5с/ К р); -з — радиальный зазор между сопло¬ 
вым аппаратом и рабочим колесом; с/ кр — толщина входной кромки 
лопатки; т = Ро.ви 0 . в /(/>іт) — коэффициент вдува; ф — Т* шВ /Т* — 
отношение температуры охлаждающего воздуха к температуре газа 
в канале. 

Число Рейнольдса определяют по расстоянию от входной кромки 
ротора и относительной скорости газа при входе в канал. 

Значения эффективности пленочного охлаждения при вдуве че¬ 
рез открытый зазор под углом 90° к основному потоку с разбросом 
±12 % укладываются вдоль кривых, аппроксимированных уравнени¬ 
ями 

$ _ I (1,516То/Д 1,5 )~ 0 ’ 36 при 1,5 < Го < 7,3; 

~ | (0,307^0/Д 1 ’ 5 )” 1 ’ 2 при Го > 7,3. 

Уравнения справедливы при изменении определяющих па¬ 
раметров в пределах Кеігі/з = (3,5 ... 5,0)• 10 4 ; т = 0 ... 0,7; ф = 
= 0,52... 0,61. 

Удельную тепловую нагрузку поверхности диска с температу¬ 
рой Т с при комбинированном охлаждении (радиальном обдуве тыль¬ 
ной стороны диска и пленочном охлаждении межлопаточного канала) 
можно рассчитать по уравнению 9 = а г (Т г — Т с . ад ), где коэффици¬ 
ент теплоотдачи в первом приближении можно принимать таким 
же, как и при отсутствии пленки охлаждающего воздуха. 

5.4.6. Монтажные зазоры замковых соединений 

При продувке воздуха через замковые соединения удается реа¬ 
лизовать высокие коэффициенты теплоотдачи и получить высокую 
эффективность охлаждения. Аналитический метод определения тем¬ 
ператур в зоне замковых соединений рабочих лопаток сводится к 
решению следующей системы уравнений: зависимости суммарного 
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теплового потока ф в замковое соединение от температуры корне¬ 
вого сечения лопатки Т л ; отвода теплоты (^ а от обода к диску; 
зависимости падения температуры АТ 3 в замковом соединении от 
суммарного теплового потока С^т и избыточной температуры обода 
Д Тоб = Тоб — Т (Г — средняя температура охлаждающего воздуха в 
каналах замкового соединения); соотношения между <Зе и <З д в виде 
(р = ((^т — К этим четырем уравнениям добавляют диффе¬ 

ренциальные уравнения баланса теплоты на элементарном участке 
замкового уступа, а также уравнение баланса теплоты отдельно для 
элемента выступа диска и замка лопатки. 

При условии, что коэффициент к 3 = А л і г 3 /(А В .Р 1 В ), характеризую¬ 
щий относительную проводимость замка лопатки и выступа диска, 
равен 1 , с учетом заданных граничных условий теплообмена в ре¬ 
зультате решения уравнений может быть определена разность тем¬ 
ператур в замковом соединении 

ДТ 3 = 0,5(2 - ф)(3[(сЪ.р + 1)/(рзЪр) + (сЪд - 1)/(дзЪд)], 


где 

ф = [2ДТ об /<3 + (сЬ р + 1 )/(рзЬр)+ 

+(сЪд- 1 )/(дзЬд)]/[сЬр/(рзЬр) + сЬд/(дзЬд)]; 
р и д — безразмерные параметры, 

Р = у / 2Ь 0 б.зй 2 (2А'Е + «зОЛ^д^в); 

Я = ^/2а 3 Ь 0 б.з^ 2 /(Ад^в); 

Кт - [^в/(4А л Ьоб.з) + 2Ь об . 3 к/(а К Р К . 3 ) + ІУ (4А д Ьоб.эГ 1 —эффектив¬ 
ный коэффициент теплопередачи от замка лопатки к выступу диска; 
аз — коэффициент теплоотдачи к охлаждающему воздуху в зазорах 
замка; а к — коэффициент контактной теплопередачи; 6 0 б.з — шири¬ 
на обода диска в зоне замкового соединения; к — высота замкового 
соединения; ( = П 3 /(4Л) — коэффициент пропорциональности; П 3 — 
суммарный периметр каналов охлаждения, приходящийся на одно 
замковое соединение (за вычетом периметра щелевых каналов ме¬ 
нее 0,1 мм); Г К . 3 — суммарная площадь контакта одного замкового 
соединения; ф = < 5 е^/( 2 А д .Р в ); г — число замков на диске. 
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Рис. 5.56. Типичные монтажные зазоры 
елочных замков рабочих лопаток газовых 
турбин: 

1 - диск; 2 - лопатка 


При проведении расчетов к исходным четырем уравнениям доба¬ 
вляют соотношение, связывающее среднюю температуру Т воздуха 
в замковом соединении с суммарным подводом теплоты, значением 
ф и расходом охлаждающего воздуха С тв : 

Т = Т в . вх + ЛГд + 0,5ДТ 3 , 


где Тв.вх — начальная температура охлаждающего воздуха; ДТ д = 
= (1 — ф)(ф'Е/(С ТПв Ср) — подогрев воздуха при протекании у поверх¬ 
ности диска. 

Таким образом, можно определить температуру обода диска и 
корня лопатки применительно к заданным граничным условиям и 
затем провести детальный расчет распределения температуры по 
отдельным элементам. Этот метод позволяет оценить температу¬ 
ру корня лопатки и обода диска с погрешностью не более 3 % от 
соответствующих действительных значений температур. 

Одним из граничных условий при этом расчете является условие 
теплоотдачи (а 3 ) к охлаждающему воздуху в зазорах замка. 

В газовых турбинах монтажные зазоры замковых соединений, 
через которые протекает охлаждающий воздух, имеют сечения 
(рис. 5.56), представляющие собой, как правило, сочетание прямо¬ 
угольных и сегментных участков. Их длина 10 ... 200 мм, гидравли¬ 
ческий диаметр 0,3 ... 20 мм. В турбинах стационарных ГТУ число 
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Ке в таких зазорах достигает (2 ... 5)• ІО 3 , в транспортных ГТД Не = 
= (2 ... 3) • ІО 4 , а коэффициенты теплоотдачи в охлаждающих кана¬ 
лах составляют соответственно 300... 900 и 2000 ... 3000 Вт/(м 2 • К). 

Исследования ИТТФ показали, что форма межлопаточного за¬ 
зора и его размеры не влияют на интенсивность теплообмена при 
ламинарном и турбулентном режимах течения. Для турбулентного 
течения это согласуется с известными из курса теплопередачи дан¬ 
ными; для ламинарного, при котором форма канала в общем случае 
влияет на гидравлическое сопротивление и теплообмен, этот факт 
объясняется специфической формой показанных на рис. 5.56 монтаж¬ 
ных зазоров, при которой основной расход воздуха протекает через 
участки проходного сечения, имеющие форму, близкую к кругу. В 
этих же частях происходит и основной отвод теплоты от стенки в 
воздух. 

Переходный режим в монтажных зазорах начинается, как обыч¬ 
но, при числах Ке « 2500. При ламинарном режиме течения для ка¬ 
налов (см. рис. 5.56), а также для цилиндрических капилляров сред¬ 
ний теплообмен описывают зависимостью N 4 = 1,025Ке°’ 2 . Пере¬ 
ходный режим в щелевом канале с острой входной кромкой заканчи¬ 
вается при Ке и 1 • ІО 4 ; среднюю теплоотдачу при этом определяют 
из уравнения Ыи = 0,00045Кб 1 ’ 2 . 

В щелевом канале со скругленной входной кромкой переходный 
режим заканчивается при Ке и 2,5 • 10 4 ; теплообмен характеризу¬ 
ется зависимостью N4 = 0,00095Кб 1 ’ 1 . При турбулентном режиме 
течения для всех каналов Ми = 0,018Ке°’ 8 . 

Отсутствие заметного влияния формы и абсолютных размеров 
монтажных зазоров на закономерности теплообмена в них позволяет 
также использовать при расчетах систем охлаждения турбин фор¬ 
мулы для средней и местной теплоотдачи в трубах и каналах боль¬ 
ших размеров, известные из курса теплопередачи и учитывающие 
интенсификацию теплообмена на начальном участке, уровень тур¬ 
булентности потока при входе в канал и другие факторы. 

5.5. Теплообмен в лабиринтных уплотнениях 

При конструировании турбины определяют теплоотдачу в ла¬ 
биринтных уплотнениях как элементах проточной части. В много¬ 
ступенчатой газовой турбине из всей поверхности ротора, соприка¬ 
сающейся с горячим газом, до 30-40 % приходится на поверхность, 
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занятую лабиринтными уплотнениями сопловых аппаратов проме¬ 
жуточных ступеней. На концевые лабиринтные уплотнения прихо¬ 
дится примерно такая же часть поверхности вала на участке между 
торцем вала и подшипником. Правильно оценив температурное со¬ 
стояние участков ротора и статора, занятых уплотнениями, можно 
определить теплонапряженность этих участков и элементов уплотне¬ 
ний и, что не менее важно, их тепловые расширения, поскольку для 
лабиринтных уплотнений характерны чрезвычайно малые зазоры. 
При неправильном учете тепловых расширений эти зазоры могут 
быть выбраны, что приведет к задеванию элементов уплотнений и 
может вызвать аварию турбины. 

Течение среды через лабиринтные уплотнения имеет сложный 
характер. Сложность определяется наличием участков, сильно от¬ 
личающихся размерами и объемами и являющихся диффузорными 
и конфузорными участками, а также участками с внезапным рас¬ 
ширением, поворотом и сужением. В уплотнениях возникают зоны 
отрыва, крупномасштабных турбулентных пульсаций и т.д. Эти 
факторы способствуют турбулизации потока и соответствующей ин¬ 
тенсификации теплообмена между воздухом и газом, протекающим 
в уплотнении, и его поверхностями. 

Интенсивность теплообмена в лабиринтных уплотнениях по 
сравнению с теплообменом в гладких трубах может быть больше 
в 2-8 раз, а в некоторых случаях в 10-15 раз. Сложность течения 
и большое число факторов, влияющих на теплопередачу, не позво¬ 
ляют рассчитывать ее методами, основанными на теории погранич¬ 
ного слоя, поэтому проводятся экспериментальные исследования на 
модельных установках. 

Условия моделирования в различных исследованиях неодинако¬ 
вые. Как показали эксперименты, даже при одинаковых значениях 
такого определяющего критерия, как число Ке, режим течения в ла¬ 
биринтном уплотнении определяется неоднозначно, что свидетель¬ 
ствует о наличии некоторых факторов, влияющих на режим тече¬ 
ния и не выявленных в экспериментах. Все это объясняет наличие 
нескольких зависимостей для расчета теплоотдачи в уплотнениях. 

Для газовых и паровых турбин наиболее характерны типы ла¬ 
биринтных уплотнений, показанные на рис. 5.57. В стационарных 
и некоторых транспортных установках чаще используются прямо¬ 
точные промежуточные уплотнения (рис. 5.57, а, в) с числом греб¬ 
ней г = 3... 9; шагом і — 2... 15 мм; высотой камеры лабиринта 
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Рис. 5.57. Основные типы лабиринтных уплотнений турбин: 
а и в - прямоточные; б иг- ступенчатые 

к = 2... 8 мм, зазором между гребнем уплотнения и цилиндриче¬ 
ской поверхностью 6 = 0,2 ... 2 мм. Ступенчатые уплотнения, как 
более эффективные, применяются в качестве концевых. Для них 
характерны следующие параметры: г — 7... 30; і — 3 ... 20 мм; 
к = 5... 12 мм; 8 = 0,2... 1,5 мм. В авиационных ГТД использу¬ 
ют лабиринтные уплотнения, показанные на рис. 5.57, в, г, а также 
уплотнения с гребнями, расположенными под углом к оси вращения. 
Параметры этих уплотнений в основном близки к нижним значениям 
приведенных пределов. 

Исследования показали, что интенсивность теплообмена в лаби¬ 
ринтном уплотнении зависит от его типа, числа Ке, определенного по 
осевой скорости воздуха в лабиринте, пропорциональной его расходу, 
и от геометрических характеристик уплотнения к/6 и і/6. Харак¬ 
тер течения и теплообмена в уплотнениях существенно различен. В 
уплотнении (см. рис. 5.57, а) отмечена самая высокая интенсивность 
теплообмена (по сравнению с другими типами уплотнений), причем 
она изменяется вдоль уплотнения: сначала наблюдается некоторый 
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Рис. 5.58. Зависимость предель¬ 
ного числа уплотнительных греб¬ 
ней 2„р, после которого устанавли¬ 
вается стабильное для данного чи¬ 
сла Ке число N 4 , для различных 
типов уплотнений, показанных на 
рис. 5.57: 

1 - рис. 5.57, а\ 2 - рис. 5.57, б, г; 3 - 
рис. 5.57, в 

участок стабилизации, на котором среднее значение числа N4 возра¬ 
стает, после чего устанавливается стабильное течение с N4 = ісіеш 
во всех камерах. Подобное изменение Ми отмечается и для других 
типов уплотнений. 

Длина участка стабилизации зависит от типа уплотнения и от 
числа Ке (рис. 5.58). На рисунке по оси ординат отложено предель¬ 
ное число уплотнительных гребней 2 пр , после которого устанавли¬ 
вается стабильное для данного Ке число N4. В уплотнении (см. 
рис. 5.57, а) при Ке > 8 • ІО 3 значение г пр мало зависит от числа 
Ке. Опытами ЦКТИ и НМЗ установлено, что в таких лабиринтных 
уплотнениях течение имеет турбулентный характер. На входном 
участке средняя интенсивность теплообмена в 1,6 раза меньше. На 
участке стабилизированного теплообмена расчетная формула имеет 
вид 



N11 =0,12(<5//і) 0 ’ 15 (^)°’ 5 Ке 0 ' 8 . (5.145) 

Это уравнение справедливо при изменении определяющих па¬ 
раметров в следующих пределах: Ке = 1,5 • ІО 3 ... 1,3 • ІО 5 ; 6/к = 
= 0,05 ... 0,35; 6/і = 0,58 ... 0,80. За определяющий размер в числах 
N11 и Ке принято удвоенное значение зазора 6, за определяющую 
скорость — среднерасходная скорость в этом зазоре. Физические 
константы в числах N4 и Ке принимают по средней по длине лаби¬ 
ринта температуре среды. Получаемый из уравнения коэффициент 
теплоотдачи относится к полной поверхности теплообмена (с учетом 
тепловоспринимающей поверхности по контурам гребней) и к раз¬ 
ности между среднемассовой температурой воздуха и температурой 
поверхности лабиринта (их средних значений по длине лабиринта). 

В ступенчатых уплотнениях (см. рис. 5.57, б, г) течение и тепло¬ 
обмен характеризуются значительно более коротким участком ста¬ 
билизации (см. рис. 5.58). По данным исследований, проведенных 
в ЦКТИ и ХПИ (ХТУ), переход от ламинарного режима течения к 
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турбулентному в каналах лабиринтных уплотнений этих типов про¬ 
исходит без отчетливо выраженной переходной области. Теплоот¬ 
дачу к оребренной поверхности уплотнений этих типов на участке 
стабилизированного теплообмена можно подсчитывать по формуле, 
обобщающей исследования ЦКТИ и ХПИ (ХТУ): 

N4 = 3 ,3{6/к) 0 ’ 7 {к/і) 0 ’\Ь/і) 0 ’ 32 Ке 0 ' 5 , 
где Ъ — ширина выступа. 

Формула справедлива при Ке = 120 ... 4800; 6/Н = 0,06... 0,24; 
Ъ/і = 0,07... 0,5; Н/і — 0,3 ... 1,25; коэффициент теплоотдачи отне¬ 
сен к цилиндрической поверхности ротора, остальные параметры и 
физические константы определяют так же, как в уравнении (5.145). 
Следует отметить, что в исследованиях ИТТФ в каналах уплотнений 
этих типов наблюдалась только переходная область в большом диа¬ 
пазоне чисел Ке, и значения Хи в 1,4—2,3 раза превышали значения, 
полученные в исследованиях ХТУ. 

В прямоточном уплотнении (см. рис. 5.57, в), как показали ис¬ 
следования ЦКТИ, ХПИ (ХТУ) и НМЗ, значительная часть основно¬ 
го потока, примыкающего к статору, в отличие от течения в уплот¬ 
нениях других типов движется прямолинейно, как в обычном коль¬ 
цевом канале. Участок стабилизации включает небольшое число 
гребней (г < 10, см. рис. 5.58), а зависимость г пр от числа Ке, как и 
для ступенчатых уплотнений, выражена слабо. Характер течения в 
таком лабиринте переходный и турбулентный. 

Теплопередача в гладком лабиринте с прямыми гребнями раз¬ 
лична по данным разных исследований. По данным ЦКТИ, для 
участка стабилизированного теплообмена при Ке = 1 ,7- ІО 3 ... 1 ,7• 10 4 
и постоянных размерах прямоточного лабиринта ( 6=1 мм; і = 
= 14 мм; Н = 5 мм) теплоотдачу к оребренной поверхности можно 
рассчитывать по уравнению Хи = 0,001 ІКе 1 ’ 1 . На входном участке 
средний коэффициент теплоотдачи вдвое меньше, чем определенный 
по этой формуле. 

В ХПИ (ХТУ) для интенсивности теплоотдачи гладкой поверх¬ 
ности прямоточного уплотнения получены следующие формулы: 

Хи = 0,22Ке 0 ’ 6 (6/*)°- 085 (6/Л) 0 - 075 
при Ке = 2,4 • ІО 2 ... 8,7 • ІО 3 ; 


414 



№і = 0,039Ке°’ 8 (6/<) 0,1 (^/Л)°> 1 

при Ке = 8,7 • ІО 3 ... 1,7 • ІО 5 ; 6/і = 0,12... 0,26; 6/к = 0,05... 0,17. 

Теплоотдачу к оребренной поверхности, по данным ХПИ (ХТУ), 
рассчитывают по уравнению 

Хи = 0,22Ке°- 65 (^ г ) 0 ’ 24 (<ѴМ° ,045 > (5-146) 

где Ке = 4 • ІО 3 ...10 е ; і/к т = 0,44... 1,87; 6/к т = 0,07... 1,31; к г = 

— к — 8 — высота гребня. 

Согласно данным НМЗ, теплоотдачу к оребренной поверхности 
прямоточного уплотнения находят по критериальной зависимости 

Ыи = 0,0Щб/к)°>\б/і)°' 2 Ке°’ 8 , 

где Ке = 1,8 • ІО 3 ... 2,2 • ІО 5 ; 6/к = 0,055... 0,36; 6/і = 0,006... 0,5. 

В уравнении (5.146) за определяющий размер принята удвоенная 
высота камеры лабиринта, за определяющую скорость — скорость в 
зазоре под гребнем, а коэффициент теплоотдачи отнесен к гладкой 
поверхности (без учета гребней). В остальных критериальных урав¬ 
нениях определяющим размером является удвоенная ширина 6 зазо¬ 
ра между гребнем и валом (или статором), определяющей скоростью 

— среднерасходная скорость в зазоре, определяющей температурой 

— средняя по длине уплотнения температура воздуха, а коэффици¬ 
ент теплоотдачи отнесен к полной поверхности теплообмена. 

В исследованном диапазоне изменения числа Ке данные о теп¬ 
лоотдаче в прямоточных лабиринтах, полученные разными автора¬ 
ми, оказываются близкими друг к другу, расхождение не превышает 
±25 %. 

Для прямоточных и ступенчатых уплотнений (см. рис. 5.57, в, г) 
с небольшим количеством гребней г = 5... 8, характерных для про¬ 
межуточных уплотнений роторов ГТУ, и при М < 0,8 можно поль¬ 
зоваться зависимостью ИТТФ 

= 0,0475Ке°’ 9 (<5/Л) _0 ’ 7 /&, (5.147) 


где Ке = 2,5 -ІО 3 ... 2,5-10 4 ; 6/к = 0,12 ... 0,45; к — коэффициент рас¬ 
хода для данного типа уплотнения, который выбирается по резуль¬ 
татам, полученным Г.С. Скубачевским. Для гладкого лабиринтного 
уплотнения (см. рис. 5.57, в) с зазорами 6 = 0,1... 0,4 мм, высотой 
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к = 4 мм, шагом і = 3,5 мм, минимальной толщиной кромок 0,5 мм, 
радиусом скругления камеры г = 1,5 мм, углом гребня а = 30° и 
2 = 7 коэффициент к = 1,27. Для ступенчатого лабиринтного уплот¬ 
нения (см. рис. 5.57, г) с 8 = 0,1... 0,4 мм, к = 7 мм, і = 3,5 мм, 
минимальной толщиной кромок 0,5 мм, г = 1,5 мм, а = 30°, высотой 
выступов к в = 3 мм и 2 = 7 коэффициент к = 0,7. 

В уравнении (5.147) определяющим размером является удвоен¬ 
ная высота 2 к камеры лабиринта (удвоенный зазор между гладки¬ 
ми поверхностями ротора и статора), определяющей скоростью — 
среднерасходная скорость в камере, определяющей температурой — 
средняя по длине лабиринта среднемассовая температура воздуха. 
Коэффициенты теплоотдачи, определенные по уравнению (5.147), 
относятся к гладкой (без учета гребней) поверхности ротора (или 
статора) при разности температур поверхности лабиринта (средней 
по длине лабиринта) и среднемассовой воздуха (также средней по 
длине лабиринта). 

Для определения условных коэффициентов теплоотдачи а усл в 
лабиринтных уплотнениях с гребнями, имеющими постоянную тол¬ 
щину А по длине, и в предположении равенства коэффициента те¬ 
плоотдачи на гладких поверхностях уплотнения, боковых и наруж¬ 
ных поверхностях гребней применяют формулу ИТТФ 


а 


уел 


= аРі + чД^АмПз Й1 (ЛѴаПа/^Ам)] / {Рі + Ъ) (5.148) 


ИЛИ 


а 


уел 


а(і - А) + \/2аА м Д *Ь(АѴ 2 «/ л мД) Д (5.149) 


где к' = к т 4- 0,5А — высота гребня, скорректированная с учетом 
теплообмена на его торце; Р\ и Р 2 — суммарные площади поверх¬ 
ностей соответственно вала между гребнями и их оснований; Щ — 
периметр по контуру гребня; А м — теплопроводность металла дета¬ 
лей уплотнения. 

Уравнения (5.148) и (5.149) могут быть использованы для 
определения значений а усл в лабиринтных уплотнениях с треуголь¬ 
ными и трапециевидными гребнями; при этом значение А опре¬ 
деляют посередине высоты гребня; для треугольных гребней (см. 
рис. 5.57, в, г) к' = к т . 
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В ИТТФ получены критериальные соотношения для средних ко¬ 
эффициентов теплоотдачи на гладких поверхностях вала или стато¬ 
ра при полном отсутствии подвода к ним теплоты по гребням. В 
прямоточных лабиринтных уплотнениях 

Ж = 0,02Ке°’ 9 (<5//і)°’ 7 , (5.150) 

в ступенчатых 

Ж = 0,055Ке°’ 9 (6//і)°’ 7 . (5.151) 

В этих формулах определяющие параметры те же, что и в фор¬ 
муле (5.147). Формула (5.150) получена при следующих диапазонах 
изменения параметров: Ке = (0,3... 2,5) • 10 4 ; М < 0,8; ф = Т с / Т в ~ 
«0,7; к — 3... 8 мм; 6 = <5 /к — 0,12... 0,45; г = 6... 12, а формула 
(5.151) — при Ке = (0,35... 2) • 10 4 ; М < 0,8; <р « 0,7; к = 5 мм; 
6 = 0,12... 0,22; г - 13. 
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Глава 6 

ТЕЧЕНИЕ И ТЕПЛООБМЕН В КАНАЛАХ 
СИСТЕМ ОХЛАЖДЕНИЯ СОПЛОВЫХ И РАБОЧИХ 
ЛОПАТОК ГАЗОВЫХ ТУРБИН 

6.1. Способы интенсификации теплообмена 
в каналах 

При конструировании охлаждаемых лопаток большое внимание 
уделяют интенсификации теплообмена во внутренних каналах, име¬ 
ющих, как правило, сложные формы и поперечные сечения. Пробле¬ 
ма интенсификации аналогична той, которую рассматривают при 
проектировании теплообменных аппаратов, так как охлаждаемые 
лопатки — это тоже, по сути, теплообменные аппараты, и основные 
цели интенсификации теплообмена в них во многом схожи с таковы¬ 
ми в теплообменных аппаратах: обеспечение минимальных размеров 
и массы теплообменного устройства, минимальных гидравлических 
потерь и расхода теплоносителя при заданном тепловом потоке. Вме¬ 
сте с тем охлаждаемые лопатки как теплообменные устройства от¬ 
личаются от обычных теплообменных аппаратов: тепловые потоки 
в них значительно более интенсивные; глубина охлаждения суще¬ 
ственно большая; лопатки работают при значительно больших на¬ 
пряжениях; размеры лопаток значительно меньшие, что вызывает 
трудности при размещении в них охлаждающих каналов. Частич¬ 
но по указанным причинам, а также из-за того, что материалами 
охлаждаемых лопаток служат высокожаропрочные и жаростойкие 
трудно обрабатываемые сплавы, изготовление внутренних каналов в 
них затруднено. Тем не менее интенсификацию теплообмена в охла¬ 
ждающих каналах лопаток широко применяют, для чего используют 
высокие технологии. 
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Целесообразность и во многих случаях необходимость интенси¬ 
фикации теплообмена во внутренних каналах может быть показана 
следующим образом (доказательство КАИ). 

Известно, что хладоресурс охлаждающего воздуха характеризу¬ 
ют коэффициентом 


V охл — ДТ 0 * ХЛ /(Т Л — Т* хл вх ), 

где ДГ 0ХЛ = Т* хл вых - Г* хл вх — подогрев охладителя внутри лопат- 
ки ; ^охл.вых) ^охл.вх — температуры торможения воздуха на выходе 
и входе в охлаждающие каналы; Т л — температура лопатки. 

Эффективность охлаждения лопаток турбины принято характе¬ 
ризовать величиной безразмерной температуры 

ѳ = ( т ѵ* - Т,)/(Т‘ - 

где Т* — температура торможения газа, омывающего лопатку. 

Введем безразмерный параметр 

^ Дохл Ср ОХЛ Дг с рг ДоХЛ С рОХЛ Д ОХЛ Гр ОХЛ 

а т Г т г Ср г О!* 

тогда Ѳ — тт) 0 хл/ (1 -Н т^Іохл)- 

В этих формулах С охл = Д 0 хл/Дг — относительный расход 
охлаждающего воздуха; с рохл = с рохл /с рг — отношение удельных 
теплоемкостей охладителя и газа; а* = а т Р т /(О т с рг ) — безразмер¬ 
ная величина, пропорциональная числу Стантона. 

Из этих зависимостей следует, что при заданных внешней гео¬ 
метрии лопаточных решеток, режиме обтекания газом и относитель¬ 
ном расходе воздуха повысить значение Ѳ можно только при увеличе¬ 
нии т] охл . Этого можно достичь интенсификацией внутренней тепло¬ 
отдачи, чтобы т/охл = 1 (при внутреннем конвективном охлаждении) 
или т] охл > 1 (при конвективно-пленочном охлаждении). 

Поскольку расход воздуха на охлаждение деталей газовой тур¬ 
бины составляет лишь малую долю от массы рабочего тела, то в 
качестве критерия эффективности мер по интенсификации теплоот¬ 
дачи обычно используют относительное значение числа Нуссельта 
Ки = N4 /Кио; здесь Кио — число Нуссельта для случая без интен¬ 
сификации теплоотдачи. Предпочтение отдают тому способу интен¬ 
сификации, при котором значение Ки получается максимальным, а 
реализация не вызывает особых технологических трудностей. 
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Как указано в п. 5.1, одним из первых мероприятий по интенси¬ 
фикации теплоотдачи в охлаждающих каналах лопаток турбин была 
установка внутрь полых лопаток специальных вставок-дефлекторов, 
которые обеспечивали протекание охлаждающего воздуха по узким 
каналам между самим дефлектором и внутренней стенкой лопатки. 
При уменьшении дефлектором площади проходного сечения в 2 ра¬ 
за теплоотдача возрастает примерно в 2,4 раза. Кроме того, уста¬ 
новка дефлектора позволяет более полно использовать хладоресурс 
воздуха, так как при прочих одинаковых условиях воздух успевает 
нагреваться до более высокой температуры, прежде чем вытечет из 
лопатки. 

Усовершенствованные дефлекторы широко и успешно применя¬ 
ют и в современных лопатках, имеющих поперечную, продольную 
или комбинированную схемы течения охлаждающего воздуха. 

Другим распространенным способом интенсификации теплооб¬ 
мена в каналах лопаток с продольным течением охлаждающего воз¬ 
духа является измельчение каналов для прохода охлаждающего воз¬ 
духа и соответственно увеличение их числа. При неизменных сум¬ 
марной площади Г 0 проходного сечения и расходе охлаждающего 
воздуха Сохл теплосъем при этом способе интенсификации возраста¬ 
ет прежде всего вследствие увеличения теплообменной поверхности 
и лишь в незначительной степени из-за увеличения коэффициента 
теплоотдачи. При увеличении числа круглых отверстий в 2 раза 
теплообменная поверхность возрастает примерно в 1,5 раза, а при 
сохранении турбулентного режима течения в измельченных каналах 
коэффициенты теплоотдачи при неизменной суммарной площади Го 
возрастают согласно соотношению 

а/а 0 « (г/го) 0 ’ 1 , 

где го , г — число отверстий первоначальное и после измельчения. 

Измельчение каналов позволяет решать и другую важную за¬ 
дачу конструирования охлаждаемых лопаток — выравнивание поля 
температур по сечению лопатки благодаря возможности размеще¬ 
ния каналов малого диаметра вблизи наиболее нагретых участков 
лопатки: входной и выходной кромок, отдельных участков спинки 
и вогнутой поверхности. Кроме того, в такой конструкции имеется 
возможность подавать охлаждающий воздух несколькими потоками 
с различными параметрами к разным участкам и таким образом 
также выравнивать температурное поле лопатки. 
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Охлаждающие каналы лопаток имеют различную форму попе¬ 
речного сечения: круглую, прямоугольную, треугольную, эллипти¬ 
ческую и другую — и могут включать различные типы интенсифи- 
каторов. Наиболее часто используют следующие виды интенсифи- 
каторов и способы интенсификации. 

1. Ребра прямоугольного, треугольного, трапециевидного сече¬ 
ний, расположенные в канале вдоль потока охладителя и увели¬ 
чивающие поверхность теплообмена без существенного повышения 
гидравлического сопротивления. 

2. Ребра прямоугольного, треугольного, цилиндрического сече¬ 
ний, расположенные поперек потока; штырьки или цилиндрические 
интенсификаторы; прямолинейные перемычки различной формы, 
увеличивающие не только поверхность теплообмена, но и интенсив¬ 
ность теплообмена вследствие усиления перемешивания охладителя 
вблизи поверхности в результате образования вихревых течений за 
препятствиями. 

3. Струйное охлаждение посредством выдува струй охладителя 
в сносящий поток, обтекающий охлаждаемую поверхность, напри¬ 
мер, выдув охлаждающего воздуха из отверстий дефлектора по нор¬ 
мали к охлаждаемой поверхности на вогнутую поверхность передней 
кромки лопатки. 

4. Интенсификация теплообмена посредством генерирования вы¬ 
сокочастотных колебаний потока охлаждающего воздуха, реализу¬ 
емых посредством парциальной (пульсационной) подачи охлаждаю¬ 
щего воздуха к ротору (и лопаткам) турбины. 

В сопловых лопатках оребрение практически всегда приводит к 
повышению эффективности охлаждения. В рабочих лопатках оре¬ 
брение может увеличить нагрузку от сил инерции, поэтому целесо¬ 
образно применять не поперечное, а продольное оребрение, которое 
в наибольшей степени интенсифицирует теплосъем и одновремен¬ 
но мало увеличивает дополнительную нагрузку на лопатки от сил 
инерции ребер. 

При любом способе оребрения повышение теплоотдачи проис¬ 
ходит в результате увеличения, во-первых, площади Ро поверхности 
теплообмена и, во-вторых, из-за увеличения коэффициентов теплоот¬ 
дачи вследствие дополнительной турбулизации потока. При некото¬ 
рых типах оребрения Ро может возрасти в 2 раза и более, тогда как 
коэффициенты теплоотдачи остаются при этом неизменными или 
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даже уменьшаются. Существенное возрастание а (в 2—3 раза) на¬ 
блюдается только при соблюдении определенных соотношений гео¬ 
метрических размеров ребер. При поперечном оребрении щелевых 
каналов интенсификация теплоотдачи наступает благодаря турбу- 
лизации пристенного слоя в потоке охлаждающего воздуха периоди¬ 
ческими отрывами потока за ребрами; таким образом, ребра выпол¬ 
няют роль турбулизаторов потока — генераторов турбулентности, 
интенсифицирующих теплоотдачу. 

При выборе оптимальных (для получения оптимального отноше¬ 
ния (N4 /Мио)шах) геометрических соотношений диаметра Бо глад¬ 
кого круглого в сечении канала, высоты к ребра, диаметра (1 диа¬ 
фрагмы и шага 1 ребер Э.К. Калинин и другие рекомендуют при¬ 
держиваться следующих соотношений: 

(1/к ) орі ~ 10; {<}/ Бо)орі ~ 0,9... 0,95; {к/Б о) 0 рі = 0,025... 0,05. 

Эти же соотношения можно использовать для щелевых каналов, 
но вместо Бо надо брать эквивалентный диаметр проходного сече¬ 
ния Б э , причем, как и в каналах круглого сечения, ( і/к ) ор <; « 10, а 
относительная высота ребер к/Б э = 0,015 ... 0,025. 

В табл. 6.1 приведены значения отношения коэффициента тепло¬ 
отдачи «охл.р в каналах с круглым сечением и поперечными коль¬ 
цевыми ребрами к коэффициенту теплоотдачи а ОХ л в каналах без 
ребер. 

Таблица 6.1. Интенсификация теплоотдачи в каналах 
с круглым сечением и поперечными коль¬ 
цевыми ребрами 


Л/Б 0 

О^ОХЛ.р/^охл 

Ее = 10 4 

Ее = ІО 5 

Ее = 4 • ІО 5 


1/Б о 

= 0,25 


0,9 

2,65 

2,82 

3,08 

0,95 

2,14 

2,28 

2,45 


1/Б о 

, = 0,5 


0,9 

2,54 

2,67 

2,92 

0,95 

2,05 

2,12 

2,28 


1/Б о 

, = 1,0 


0,9 

2,27 

2,41 

2,47 

0,95 

1,69 

1,85 

1,75 
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При применении в охлаждающих 
каналах в качестве интенсификато- 
ров штырьков (выступов или пере¬ 
мычек цилиндрической формы) или 
бугорков (выступов или перемычек 
конической формы) — круглых, 
овальных или каплеобразных в сече¬ 
нии ребер-перемычек между выпук¬ 
лой и вогнутой частями профиля ло¬ 
патки — физическая суть интенсифи¬ 
кации теплообмена такая же, как и в 
матрице теплообменника с попереч¬ 
ным обтеканием труб в щелевом ка¬ 
нале. При таком обтекании происхо¬ 
дят периодические срывы потока, ви- 
хреобразование, усиление турбулент¬ 
ных пульсаций потока и разгон его в узких сечениях пространства 
между интенсификаторами рассматриваемого типа. 

На рис. 6.1 приведены обобщенные данные экспериментального 
изучения теплоотдачи в щелевых каналах со штырьками. Кривая 1 
относится к коридорному расположению цилиндрических 
штырьков-перемычек при і/6 = 3,18; кривая 2 — к шахматному 
расположению при 1/6 = 2; кривая 3 построена для щелевого канала 
с бугорками (выштамповками); кривые 4 и 5 построены по обобща¬ 
ющим зависимостям вида N4 = АКе т при Ке = 2 • ІО 3 ... 2 • ІО 4 , 
значениях относительного шага 1/6 = 2... 4, отношениях диаметра 
штырьков к их высоте 6/6 = 0,6... 1. В качестве определяющих па¬ 
раметров при подсчете значений критериев приняты эквивалентный 
диаметр 6 Э = 4.Р/П и скорость с в наиболее узком сечении площа¬ 
дью Г и периметром П. Для коридорного расположения цилиндри¬ 
ческих штырьков А — 0,05, т = 0,75; для шахматного — А — 0,152, 
т = 0,64. Физические константы определяли по среднеарифмети¬ 
ческой температуре при входе в канал и выходе из него. Коэффи¬ 
циент теплоотдачи отнесен ко всей площади фактической поверх¬ 
ности, включая поверхность штырьков. При уменьшении диаметра 
штырьков и соответственно при увеличении их числа ( і/6 = сопзі) 
интенсификация теплоотдачи возрастает. 

По сравнению с исходным гладким щелевым каналом теплосъем 
при таком способе интенсификации возрастает в 3-5 раз, однако при 
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Рис. 6.1. Графики зависимо¬ 
сти N 11 от Ке в щелевом ка¬ 
нале со штырьками 
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этом еще больше растут гидравлические сопротивления. Для их 
уменьшения применяют хорошо обтекаемые штырьки: теплоотдача 
при этом меняется мало, а гидравлическое сопротивление уменьша¬ 
ется в несколько раз. 

Цилиндрические штырьковые турбулизаторы используют не 
только в центральной части лопаток с продольными каналами, но и 
в наиболее теплонапряженных местах лопаток с комбинированным 
течением охлаждающего воздуха, в первую очередь в зоне лопатки, 
примыкающей к выходной кромке. 

Для оценки интенсификации теплоотдачи в сопловых и рабо¬ 
чих лопатках на участке с шахматным расположением штырьков 
используют формулу Фолкнера 

Мид/Ми 0 = 4,14Ке~°’ 2946 ехр{- [з,094<*/* + 0,89(і/І)°' 5075 ] }, 

где ІЧид, Кед — числа Нуссельта и Рейнольдса (определяющий раз¬ 
мер — гидравлический диаметр канала для прохода воздуха); д, і , 
Ь — соответственно диаметр, шаг и длина штырьков. 

К способу интенсификации теплообмена в каналах лопаток пу¬ 
тем турбулизации потока относятся конструктивные схемы, пока¬ 
занные на рис. 6.2 на примере организации охлаждения выходных 
кромок сопловых и рабочих лопаток. По сравнению с описанным 
выше способом интенсификации путем измельчения каналов 
(рис. 6.2, а) значительно лучший результат получают, если кана¬ 
лы выполняют перекрещивающимися (рис. 6.2, б), зигзагообразны¬ 
ми (рис. 6.2, в) или перекрещивающимися зигзагообразными 
(рис. 6.2, г). Эти конструктивные варианты могут сочетаться в од¬ 
ной лопатке. Так, вначале могут быть применены штырьковые тур¬ 
булизаторы, а ближе к концу лопатки — одна из описанных схем 
интенсификации (наприьіер, схема на рис. 6.2, а или 6.2, г). Для 
диффузорно-конфузорных каналов (рис. 6.2, д) N11 /N40 = 1,3 ... 1,5. 

Следующий способ интенсификации теплообмена — путем 
струйного натекания воздуха на охлаждаемую поверхность — по¬ 
зволяет получить существенное увеличение коэффициентов тепло¬ 
отдачи: по данным Л.М. Зысиной-Моложен местные коэффициенты 
теплоотдачи а стр в месте “пятна” струи могут возрасти в 5 раз и 
более по сравнению с ао при стабилизированном течении в трубах и 
при одинаковых числах Рейнольдса. По мере удаления от границы 
“пятна” о: СТ р быстро убывает и при А1/д стр > 10, где Д/ — расстоя¬ 
ние от границы “пятна”; д стр — диаметр струи, а стр /а о « 1,4... 1,6. 
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Рис. 6.2. Схемы интенсификации теплоотдачи в охлаждаю¬ 
щих каналах выходных кромок лопаток: 

а - мелкие каналы; б - перекрещивающиеся прямолинейные каналы; 
ѳ - зигзагообразные каналы; г - перекрещивающиеся зигзагообразные 
каналы; д - диффузорно-конфузорные каналы 

Местную и среднюю теплоотдачу на расстоянии х от центра 
“пятна” струи рассчитывают по рекомендациям Л.М. Зысиной-Мо- 
ложен и других: 

Ки, стр = 1,2Ке^ 5 т 8 р (Л)- 0 - 62 , 

где Ке^ стр > 2000; к = (к/сІ СТ р) <14; к — длина струи, т.е. рассто¬ 
яние от носика дефлектора до охлаждаемой поверхности, и 

^стрх ~ 0,36Ке ж ’ 62 , 


скорость струи на выходе из 


где Ке ж = гг ж ж/7; гѵ х = гѵ с тр уП/к — 
носика дефлектора. 

Эффективность струйного способа интенсификации теплоотда¬ 
чи иллюстрируется рис. б.З. Здесь Ѳ ср = (Т* — Т ср )/(Т* — Т* хл вх ). 
При реальных относительных расходах охлаждающего воздуха 
9охл = 0,015 ... 0,03 % средняя эффективность охлаждения прибли- 
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Рис. 6.3. Графики изменения сред¬ 
ней эффективности охлаждения Ѳ ср 
лопаток турбин: 

1 - без оребрения; 2 - с оребрением; 3 - 
с оребрением и струйным натеканием 


зительно в 1,5 раза больше, чем в обычных дефлекторных лопатках 
с гладким щелевым каналом. 

Натекание воздуха струями из отверстий на охлаждаемую вну¬ 
треннюю поверхность лопатки происходит, как правило, при нали¬ 
чии поперечного сносящего потока воздуха. В зоне струйного охла¬ 
ждения при этом Остр.ср/^о = 2 ... 3, где ао — коэффициент теплоот¬ 
дачи, подсчитываемый по зависимости для течения в прямой трубе с 
круглым сечением с соответствующими множителями-поправками, 
учитывающими влияние температурного фактора Т с /Т охл и других 
воздействий. 

Значительной интенсификации теплоотдачи в канале можно до¬ 
биться созданием высокочастотных пульсаций (колебаний) давления 
и скорости в потоке охлаждающего воздуха (пульсирующего тече¬ 
ния). Такое течение получают при периодическом динамическом 
воздействии на. поток воздуха с помощью различных устройств, до¬ 
статочно простых по конструкции. Например, пульсирующее те¬ 
чение в охлаждающих каналах рабочих лопаток получают путем 
прерывистой подачи воздуха при входе в каналы. Для этого воз¬ 
душные сопла, через которые подводят воздух к ротору, например 
такие, которые составляют аппарат спутной закрутки (см. рис. 5.8), 
группируют в нескольких местах по окружности. При вращении ро¬ 
тора входные отверстия охлаждающих каналов периодически ока¬ 
зываются против воздушных сопл, и давление на входе возрастает 
на величину динамической добавки от скорости истечения из сопл. 
В сопловых лопатках пульсации потока возникают, например, при 
применении специальных акустических пульсаторов, предложенных 
А.В. Шараповым в КАИ. 

Динамические пульсации воздуха в каналах интенсифицируют 
теплоотдачу в зоне пульсирующего течения в среднем в 1,3-1,5 ра¬ 
за. Как показали экспериментальные исследования, выполненные 
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Б.М. Галицейским и другими, одним из основных параметров, влия¬ 
ющих на теплообмен, является амплитуда колебаний массовой ско¬ 
рости А(ри)о, увеличение которой приводит к росту интенсивности 
переноса теплоты. Поскольку при резонансных колебаниях воздуха 
в канале амплитуда колебаний скорости значительно увеличивается, 
влияние колебаний воздушного потока на теплообмен максимально. 
В силу особенностей стоячих волн, возбуждаемых в канале при ре¬ 
зонансных акустических колебаниях воздушного потока, влияние их 
на интенсивность теплообмена существенно неравномерно по длине 
канала. Максимальное увеличение интенсивности теплообмена на¬ 
блюдается в месте пучности скорости стоячей волны, т.е. в зоне 
максимальной амплитуды колебания скорости воздушного потока. 
Наоборот, в узлах скорости стоячей волны — минимальная интен¬ 
сивность теплообмена, и в некоторых случаях она может уменьшать¬ 
ся по сравнению с интенсивностью теплообмена при стационарном 
течении и одинаковых прочих условиях. Число максимумов и ми¬ 
нимумов значений коэффициентов теплоотдачи, реализуемых вдоль 
канала, определяется номером резонансной гармоники: для первой 
резонансной гармоники в акустически закрытом канале реализуются 
один максимум и два минимума значений коэффициентов теплоот¬ 
дачи, для второй — два максимума и три минимума и т.д. 

Возрастание коэффициента теплоотдачи при наличии пульса¬ 
ций потока воздуха линейно зависит от относительной амплитуды 
колебания скорости. При значительных величинах этого параметра 
в зоне пучности скорости стоячей волны максимальный коэффици¬ 
ент теплоотдачи может увеличиваться в 5 раз и более по сравнению 
с коэффициентом теплоотдачи в стационарных условиях. 

Существенное увеличение теплообмена внутри охлаждающих 
каналов наблюдается при впрыске небольшого количества жидко¬ 
сти в поток охлаждающего воздуха. При этом происходит, во- 
первых, испарение жидкости и снижение благодаря этому темпера¬ 
туры охлаждающего воздуха; во-вторых, турбулизация потока ча¬ 
стицами впрыскиваемой жидкости; в-третьих, увеличение массового 
расхода охлаждающего воздуха. 

Влияние впрыска различных жидкостей на теплоотдачу в лопат¬ 
ках газовых турбин показано на рис. 6.4, где на оси абсцисс отложен 
расход впрыскиваемой жидкости О ж , отнесенный к расходу охла¬ 
ждающего воздуха Сохл, а на оси ординат — отношение Ми см /]Ми 0Х л 
(^охл — число Нуссельта, полученное при охлаждении лопаток 
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№см/№ох/| 



Рис. 6.4. Результаты опытов по ин¬ 
тенсификации теплоотдачи в дефлек- 
торных лопатках впрыском жидкостей 
в поток воздуха: 

1 - без впрыскивания; 2- керосина; 3- смеси 
(1:1) воды с метанолом; 4 ~ дистиллирован¬ 
ной воды 


“чистым” воздухом, а N 11 см — смесью воздуха с жидкостью). Из 
приведенных данных следует, что, например, для повышения ин¬ 
тенсивности теплообмена вдвое требуется впрыскивать на 1 кг охла¬ 
ждающего воздуха приблизительно 10 г воды или 20 г смеси воды с 
метанолом (в отношении 1:1). 

Для определения коэффициента интенсификации при впрыске 
в охлаждающий воздух дистиллированной воды можно применять 
уравнение 


№и см /ІЧи ОХ л — 1 “Ь 0,75 


(^ж/^охл^'^Гсм/Тс) 1 ’ 65 

Ке 0 ’ 08 

іѵе см 


где Т см — температура смеси. 

При получении этой формулы за определяющий размер при¬ 
нят эквивалентный диаметр охлаждающего канала; физические кон¬ 
станты А см и ц см находили по таблицам для воздуха по значению 
для Т см . Формула применима в диапазоне следующих значений 
параметров: Ке = (0,6... 2) • 10 5 ; Т см /Т с = 0,6... 0,9; О ж /С 0 хл = 
= 0 ... 30 г/кг. При этом расход жидкости О ж не должен превышать 
расхода, соответствующего объему жидкости, которая испаряется в 
потоке воздуха при данных условиях. Этот расход можно опреде¬ 
лить по таблицам влажного пара соответствующих жидкостей. 

По данным некоторых исследований, при расходе воды всего 5 % 
от расхода топлива эффективность охлаждения Ѳ ср возрастает на 
25 %. 
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6.2. Теплоотдача в охлаждающих каналах лопаток 
газовых турбин с воздушным охлаждением 


Как уже было рассмотрено, внутренние каналы лопаток, по ко¬ 
торым протекает охлаждающий воздух, отличаются большим раз¬ 
нообразием форм и размеров и характером течения. Течение воз¬ 
духа в каналах сопловых лопаток обусловлено перепадом давлений 
при входе и выходе, а в каналах рабочих лопаток, кроме того, воз¬ 
действием сил инерции. Течение воздуха в каналах, как правило, 
турбулентное. 

Рассмотрим основные положения расчета теплообмена в кана¬ 
лах лопаток современных газовых турбин. Достаточно точные ана¬ 
литические решения поставленной задачи отсутствуют, поэтому ис¬ 
пользуют эмпирические зависимости, полученные для конкретных 
диапазонов изменения определяющих параметров. 

Согласно сведениям, изложенным в предыдущих параграфах, 
схема охлаждения любой сопловой или рабочей лопатки представля¬ 
ет собой сочетание отдельных элементов: каналов различной фор¬ 
мы и кривизны, плоских щелей, участков со струйным натеканием, 
участков с оребрением, участков со штырьками или перемычками 
и т.д. Такое разнообразие элементов связано со стремлением из¬ 
менять в широких пределах коэффициенты теплоотдачи в тракте 
охлаждения в соответствии с изменением коэффициентов теплоот¬ 
дачи от газа лопатке. Рассмотрим закономерности теплообмена в 
указанных элементах, после чего применим эти закономерности к 
расчету лопаток с различными схемами охлаждения. 

6.2.1. Теплоотдача в охлаждающих каналах 
сопловых лопаток 

Среди всех схем воздушного охлаждения сопловых лопаток наи¬ 
большее распространение нашло внутреннее конвективное охлажде¬ 
ние, дополненное различными способами интенсификации, рассмо¬ 
тренными в п. 6.1. Особенности конструкции типичной лопатки с 
таким охлаждением показаны на рис. 5.19 и описаны в п. 5.1.2. 

Коэффициенты теплоотдачи а ъ от стенок лопатки к воздуху ока¬ 
зываются существенно различными на разных участках внутреннего 
обвода профиля, поэтому их целесообразно определять раздельно (по 
аналогии с а г ) для участков внутреннего обвода профиля (рис. 6.5): 
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Рис. 6.5. Схема расположения участков и каналов охлаждения в 
сопловой лопатке дефлекторного типа: 

1 - участок охлаждения входной кромки; 2 - участки охлаждения вогнутой 
части и спинки профиля; 3 - участок воздушной полости за кормой дефлекто¬ 
ра; 4 ~ участок выпускных каналов в выходной кромке; 5 - участок струйно¬ 
го охлаждения через перфорированную стенку дефлектора; Ь - ширина вну¬ 
тренней полости в плоскости среза носика дефлектора; <1 Стр - диаметр струи; 
/стр - расстояние от носика дефлектора до внутренней стенки входной кромки 
(длина струи) 


в зоне входной кромки; в каналах вдоль спинки и вогнутой поверх- 
ности лопатки; в зоне выходной кромки, которая может быть разде¬ 
лена на участок смешения струй воздуха за кормой дефлектора и на 
участок выпускных каналов в выходной кромке. При расчете учиты¬ 
вают особенности теплоотдачи на участках струйного охлаждения 
(или в зонах расположения иных интенсификаторов охлаждения). 

На участке 1 входная кромка охлаждается струями воздуха, вы¬ 
текающими из отверстий в носике дефлектора. Коэффициент тепло¬ 
отдачи а схр в области торможения струи на поверхности входной 
кромки можно определить, используя формулу Гауглера 

5і стр = 0,355Ке-°’ 27 (,Р/Ь)- 0 - 52 , (6.1) 

где Р — площадь “пятна” от натекающей на стенку лопатки струи. 
Число Стантона $і схр = оі стр / (ргѵс р ) СТТ) рассчитывают по р, хѵ и с р на 
срезе выпускного отверстия в носике дефлектора. При определении 
числа Рейнольдса за характерный линейный размер принят диаметр 
струи ^стрі за определяющие параметры — те же параметры, что и 
при определении числа Стантона. 

Средний по внутреннему обводу входной кромки коэффициент 
теплоотдачи а 0Х лі на всем участке входной кромки определяют по 
критериальному соотношению, полученному С.В. Гуровым: 
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/л р \ —0,306 

№ о„1 = 0,0984Ее"і 7 л1 ( рЕ ) к< ( 6 . 2 ) 

\ *стр -Г1 / 

где Nиоxл1 = «охлі^стр/Аохл; К,е 0Х лі — число Рейнольдса, опреде¬ 
ляемое по приведенному гидравлическому диаметру струи <1 Стр = 
= 4Рі/П; Р\ — площадь выпускных отверстий в носике дефлекто¬ 
ра; П — их периметр; / СТ р — расстояние от носика дефлектора до 
стенки входной кромки (длина струи); і^вых — площадь отверстий 
на выходе из лопатки (в выходной кромке); // В ых/м — отношение ко¬ 
эффициентов расхода в отверстиях выходной кромки и дефлектора; 
К — поправочный множитель, отражающий влияние температур¬ 
ного фактора и других воздействий. При Т с > 1000 К можно при¬ 
нимать К = 1. Если отверстия в дефлекторе выполнять, как это 
обычно делается, в виде суживающихся сопл (конфузорными), а в 
щелях в выходной кромке не делать специальных турбулизаторов 
(например, в виде штырьков), существенно увеличивающих гидрав¬ 
лическое сопротивление щелей, то можно принимать коэффициенты 
расхода равными, т.е. // ВЫ х/м = 1. 

В формуле (6.2) в качестве определяющих приняты параметры 
воздуха при выходе из дефлектора. Формула пригодна для примене¬ 
ния при 1,7 • ІО 3 < Ке охл < б • ІО 3 . 

Для улучшения охлаждения входной кромки ее внутреннюю по¬ 
верхность выполняют оребренной (см. рис. 5.20 и 6.5). В этом слу¬ 
чае влияние оребрения на теплоотдачу учитывают коэффициентом 
оребрения 

_ і\ - оі + 2 /і(тіг экв . р ) 

^ р1 к тПі/ 0 (тіг экв . р )’ 

где і\ и а\ — шаг оребрения и толщина ребра; т\ = ѵ2<*охлі/(аіА с ); 
А с '— теплопроводность материала стенки лопатки; 7о и І\ — функ¬ 
ции Бесселя первого рода нулевого и первого порядка соответствен¬ 
но; г экв .р = Дэкв.р/тг; І^экв.р — часть оребренной длины окружности 
по внутреннему радиусу входной кромки. Тогда коэффициент те¬ 
плоотдачи с учетом оребрения 

С^ОХЛІр = ^ОХЛІ^рІ- (б-З) 

На участке 2 (см. рис. 6.5) спинка и вогнутая поверхность ло¬ 
патки охлаждаются воздухом, протекающим в щелевом канале меж¬ 
ду стенкой лопатки и дефлектором. Характерными особенностями 
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течения на этом участке является высокая степень турбулентности 
и односторонний подвод теплоты через стенку лопатки. Относи¬ 
тельная длина охлаждающих каналов 1/й на этих участках обычно 
велика, и для расчета средней теплоотдачи по рекомендациям С.З. 
Копелева и С.В. Гурова применяют критериальные соотношения, 
полученные для прямых труб различного сечения, при турбулентном 
режиме течения воздуха, вводя в эти соотношения соответствующие 
поправки: 

^и 0 хл2 — ^охл 2<4/А в = 0,018Ке^ 2 е*еде/, (6.4) 

где <4 = 26 щ при течении через щелевой канал; <$ щ — высота щели; 
при течении через канал другой формы <4 = 4/ ? /П; Р — площадь 
поперечного сечения канала; П — смачиваемый периметр канала; 
Ке охл 2 = гг в <4/і/ в = О в сІ э /(Рц в ); ѵ ъ и ц в — соответственно кинема¬ 
тическая и динамическая вязкость охлаждающего воздуха; е* — ко¬ 
эффициент, учитывающий влияние температурного фактора Т с /Т*, 
асимметричность подвода теплоты к стенке и степень турбулент¬ 
ности потоков воздуха и газа; ед и е/ — коэффициенты, учитываю¬ 
щие влияние радиуса кривизны канала К и его относительной длины 
1 = 1/Л Э . 

Физические константы и скорость определяют по средним их 
значениям при входе в канал и выходе из него. При течении воздуха 
с большими скоростями, соответствующими числам Маха М > 0,2, 
учитывают сжимаемость потока. 

Коэффициент ед = 1 + 1,77 <і э / К\ коэффициент е/ можно найти 
по рис. 6.6. Коэффициент еі может быть введен в виде отношения 
еі = (Т*/Т с ) 0 ' 55 . Формула (6.4) обычно применима при Ке ОХЛ 2 > 
> 2300 + 10500(б?э/0°’ 3 > Я/с2 э = 3... 12. В указанных пределах из¬ 
менения числа Рейнольдса могут принимать значения в диапазоне 
500 < Ке 0ХЛ 2 < 10 4 . Столь малые значения Ке 0Х л2 допускаются из-за 



Рис. 6.6. Влияние относительной длины 
канала на интенсивность теплоотдачи 
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того, что турбулентный режим течения воздуха в каналах затягива¬ 
ется в область малых чисел Рейнольдса, что связано с интенсивной 
т УРбулизацией потока при входе (на участке канала, примыкающем 
к входной кромке) и с односторонним подводом теплоты вдоль ка¬ 
нала. Влияние одностороннего подвода теплоты иногда учитывают 
коэффициентом е с , который в качестве множителя вводят в правую 
часть уравнения (6.4). Тогда 

N 11 охл 2 = 0,018Ке°; 8 л2 е*еде/е с . (6.5) 


Коэффициент е с определен экспериментально при Ке г = 
= (0,55... 12) • ІО 6 ; Ке 0ХЛ 2 = (0,58... 12,5) • ІО 3 ; Т* = 300... 900 К; 
Т* < 1300 К и Т с = 470 ... 1200 К. Опыты показали, что интенсив¬ 
ность теплообмена в охлаждающих каналах вдоль срединного участ¬ 
ка профиля лопатки меньшая, чем в каналах такого же удлинения, 
но при симметричном подводе теплоты, вследствие уменьшения ко¬ 
эффициента теплоотдачи к воздуху. Для лопаток с гладкой внутрен¬ 
ней поверхностью это уменьшение составляет 30 %, а с оребренной 
— 15 %, т.е. е с = 0,7... 0,85. 

Интенсификацию теплообмена благодаря оребрению внутренней 
поверхности лопатки на срединном участке профиля учитывают так 
же, как и на участке входной кромки, т.е. введением коэффициента 
оребрения 


Ѵр2 = 


«охл2(^2 - 02) + 02\сГП2 1Ь (т 2 С 2 ) 
а охл2 Д 


где т 2 = [2а 0 хл2/(А с а2)] 0 ’ 5 ; тогда 


с *охл2р — ®охл2 Т]р2 • 


( 6 . 6 ) 


Как указано в п. 6.1, с целью интенсификации теплоотдачи на 
участках спинки и вогнутой поверхности применяют струйное охла¬ 
ждение — струйное натекание воздуха через отверстия в дефлек¬ 
торе. В зонах струйного охлаждения в условиях сносящего потока 
наблюдается существенное (в 1,5 раза и более) усиление теплоот¬ 
дачи по сравнению с теплоотдачей, рассчитанной по формуле (6.4). 
Применительно к сопловым и рабочим лопаткам в случае струйно¬ 
го охлаждения со сносящим потоком в практике расчетов получила 
распространение формула Савостина 

Ки етр2 = ѴіѴ2 К*” р2 Рг 0 '«(5/4гр) 0 ' М (6.7) 
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Показатель степени т и коэффициенты <р\ и зависят от ха¬ 
рактерных геометрических соотношений: шага і между отверсти¬ 
ями, диаметра д стр струй, ширины 5 канала в месте вдува и др. 
Формула (6.7) справедлива при 

1 < 5/4тр < 4,8; 3 • ІО 2 < Ке стр2 < 3 • ІО 4 ; 3,1 < */4т Р < 12,5; 

5 • 10~ 3 < .Рстр/^вых) < 8 • 10~ 2 , 

где Р С тр — площадь сечения струи; Р ъых — площадь проходного 
сечения канала на выходе. 

На участке 3 (см. рис. 6.5) происходит смешивание потоков ох¬ 
лаждающего воздуха., вытекающего в область за кормой дефлекто¬ 
ра из щелей, расположенных вдоль спинки и вогнутой поверхности, 
после чего воздух поступает на участок 4 выпускных каналов в вы¬ 
ходной кромке. 

Характер теплоотдачи на участке 3 определяется формой кормо¬ 
вой части дефлектора, резким расширением сечения внутренней по¬ 
лости дефлектора перед конфузорным каналом. В первом приближе¬ 
нии местное значение коэффициента теплоотдачи перед входом в вы¬ 
пускные каналы приближенно определяют по формуле (6.3). Мест¬ 
ные значения а ох л в других сечениях участка 3 оценивают линейной 
интерполяцией значений а охл в конце участков 2 и 3. На участке 
3 в сопловых лопатках (а также и в рабочих лопатках) нередко вы¬ 
полняют ребра, служащие для увеличения жесткости конструкции, 
турбулизации потока и увеличения теплообменной поверхности. Ин¬ 
тенсивность теплоотдачи при этом возрастает в 3-5 раз. По данным 
А.Ф. Савостина, коэффициент теплоотдачи может быть определен с 
использованием следующих формул: 

для каналов с коридорным расположением ребер 

Хи = 5 • 1(Г 2 Ке 0 ’ 75 ; (6.8) 

для каналов с шахматным расположением ребер 

N4 = 0,152Ке°’ 64 . (6.9) 

Формулы (6.8) и (6.9) получены при изменении определяющих 
величин в следующих пределах: Не = 2 • ІО 3 .. .2 • ІО 4 ; относитель¬ 
ный поперечный шаг между ребрами х\/д = 2... 4; относительный 
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продольный шаг 22 /<і = 2...4; отношение і/Ъ, = 0,6... 1, где і , Л 

— диаметр и высота ребер. Характерным линейным размером при 
определении Ке и Хи был принят гидравлический диаметр сечения; 
характерной скоростью — скорость охлаждающего воздуха в узком 
сечении между штырьками. Физические параметры воздуха (ди¬ 
намическая вязкость и теплопроводность) отнесены к температуре 
воздуха. Коэффициент теплоотдачи отнесен ко всей фактической 
поверхности стенок канала, включая поверхность штырьков. 

На участке 4 (см. рис. 6.5) выпускных отверстий (каналов) в вы¬ 
ходной кромке отверстия располагают либо непосредственно в кром¬ 
ке, либо вблизи нее — на вогнутой поверхности. Поскольку выход¬ 
ная кромка является одним из наиболее теплонапряженных участ¬ 
ков лопатки, в ней часто применяют интенсификацию теплообмена 
теми способами, которые указаны в п. 6.1: путем выполнения кана¬ 
лов не прямолинейными, а зигзагообразными, перекрещивающимися 
со всевозможными турбулизирующими устройствами. Если каналы 
прямые, то расчет теплоотдачи на этом участке независимо от фор¬ 
мы их поперечного сечения выполняют по формуле (6.3). 

Для сопловых лопаток с дефлектором и продольным течением 
воздуха в щелевом канале, образованном стенкой лопатки и дефлек¬ 
тором, коэффициент теплоотдачи можно также находить по формуле 
(6.3). Если дефлектор имеет выштамповки (аналогичные показан¬ 
ным на рис. 5.12, выполненным на дефлекторе рабочей лопатки), то 
в этом случае а охл может быть найден по формуле N 4 = (7Ке п , 
в которой, по рекомендациям Савостина, при ІО 3 < Ке < 3 • ІО 3 
С = 0,734 • ІО" 3 , п = 1,21; 
при 3- ІО 3 < Ке < ІО 4 С = 

— 2,72• ІО -3 , п = 1,05; при 
10 4 < Ке < 2,3 -10 4 С = 

= 0,027, п = 0,8. При на¬ 
личии струйного натека¬ 
ния на срединном участке 
спинки можно применять 
формулу (6.7). 

На рис. 6.7 показано 
характерное поле распре¬ 
деления коэффициентов 
теплоотдачи а охл по обво¬ 
ду внутренней поверхнос- 



Рис. 6.7. Схема типичного поля распре¬ 
деления коэффициентов теплоотдачи по 
контуру сопловой лопатки со стороны ох¬ 
лаждающего воздуха 
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ти сопловой лопатки, выполненной по типу лопатки, которая изобра¬ 
жена на рис. 6.5. Как видно, в такой лопатке реализуются наиболь¬ 
шие значения коэффициентов теплоотдачи а ОХ л в районе входной и 
выходной кромок, что соответствует распределению а г по профилю 
сопловой лопатки и способствует выравниванию поля температур 
металла лопатки по обводу профиля. 

6.2.2. Теплоотдача в охлаждающих каналах 
рабочих лопаток 

Основное отличие в характере течения в охлаждающих кана¬ 
лах рабочих лопаток от сопловых обусловлено возникновением в ре¬ 
зультате вращения ротора инерционных, подъемных и кориолисовых 
сил. Эти силы не одинаковы в продольных и поперечных сечениях 
охлаждающих каналов, и в связи с этим возникают интенсивные вто¬ 
ричные течения, приводящие к появлению вихрей. В результате те¬ 
плоотдача и гидравлические сопротивления изменяются по сравне¬ 
нию с полученными в статических условиях. Так, по данным КАИ, 
средний для всего продольного канала коэффициент теплоотдачи 

^охл.вр — а охл^вр> (6.10) 

где а 0Х л — величина, определяемая по формуле (6.3). Коэффициент 
интенсификации теплоотдачи из-за влияния указанных факторов 

е В р = 1 + А5™ р / Ке^ хл , 

где К.е 0Х л =_К-е О хл/10 3 ; А = 16,1; п = 0,7; р = 0,38; б'вр = 
= и С р/(ѵи 0ХЛ ѲН) — критерий подобия, отражающий воздействие мас¬ 
совых сил; іУохл — относительная среднерасходная скорость воздуха; 
Ѳ = сІ ср /к ; <і ср — средний диаметр турбины; к — высота лопатки 
(канала); к = к/сІ ка , н ; <4 ан — диаметр канала. 

Средняя теплоотдача в продольных каналах при значениях 
5вр = (1)5... 2,5) • ІО -2 увеличивается в 1,25-1,35 раза. 

Из рис. 6.8 следует, что во всем исследованном диапазоне изме¬ 
нения чисел Рейнольдса теплоотдача в условиях вращения выше, 
чем при неподвижном роторе. 

Наиболее нагруженной является прикорневая зона рабочих ло¬ 
паток, т.е. зона начального участка охлаждающих каналов. К не¬ 
благоприятным особенностям прикорневого участка относятся повы- 
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1&8і = /(К,е**) для начального участ- 
Рис. 6.8. Графики зависимости ка продольных охлаждающих кана- 
N 11 =/(К,е) для продольного ох л а- лов рабочих лопаток, построенных 
ждающего канала: по результатам опытов: 

1 - застопоренный ротор; 2 - п = 83 с -1 1 - застопоренный ротор; 2 - п — 92 с -1 

шенная теплоотдача от газа (из-за парного вихря) и высокое терми¬ 
ческое сопротивление стенки (прикорневые профили наиболее мас¬ 
сивные). В связи с этим определение теплоотдачи на начальных 
участках охлаждающих каналов является особо важным. В стати¬ 
ческих условиях применительно к цилиндрическим каналам тепло¬ 
отдача рассчитывается достаточно точно. Влияние частоты враще¬ 
ния на теплоотдачу на начальных участках охлаждающих каналов 
изучено в КАИ. На рис. 6.9 отражены результаты исследований в 
виде зависимости числа Стантона 8і от числа Рейнольдса Ке**, под¬ 
считанного по толщине теплового пограничного слоя <5**. Отмечено 
существенное возрастание теплоотдачи на начальных участках при 
вращении ротора и при прочих равных условиях. В экспериментах 
степень турбулентности воздуха при входе в охлаждающие каналы 
составляла около 6%; минимальное число Рейнольдса воздуха при 
входе в каналы Ке вх > 1,1 • Ю 4 , т.е. больше критического. 

Обобщение КАИ результатов более чем 700 опытов, проведен¬ 
ных при Ке вх = (1,2...3,7) • 10 4 (Ке** = 200...3200) и 5 вр = 

= 0... 700, позволило получить для начального участка зависимость 

Зі = 8і н е вр . (6-11) 

Здесь множитель-поправка е вр учитывает влияние вращения на 
местные коэффициенты теплоотдачи на начальном участке круглого 
в сечении радиального охлаждающего канала и может быть опреде¬ 
лен по зависимости 

е„ Р = °н.»р/а„ = 1 + 2,6 ■ 1(Г 4 5,Ѵ 4 (Пе7) 0 ’ 24 ; (6-12) 
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8 і н = а н /(ръиср) — число Стантона при неподвижных лопатках (за¬ 
стопоренном роторе); а н .вр, а н — коэффициенты теплоотдачи на на¬ 
чальном участке соответственно при вращении и при застопоренном 
роторе; 5 вр = Ке вх р х /(ц х г вх ) — число подобия, отражающее вли¬ 
яние силы Кориолиса, а также подъемной силы и силы инерции; 
Ке вх = Рвх^вх^кан/Мвх — безразмерная величина; г вх = г ъх /(1 кан ; 
д вх — окружная скорость колеса на радиусе г вх входа охлаждаю¬ 
щего воздуха в каналы; <4ан — диаметр канала. 

Значения множителя-поправки е вр для начального участка охла¬ 
ждающих каналов в лопатках первых ступеней турбин составляют 
1,1... 1,3. 


Формулы (6.11) и (6.12) соответствуют всему начальному участ¬ 
ку — от входа в канал до места смыкания пограничных слоев в 
канале. При толщине турбулентного пограничного слоя в трубе 
<5 = <4ан/2 длина начального участка / н = 1,457^ К анКе вх 25 . 

Эти формулы замыкают систему уравнений теплового погра¬ 
ничного слоя. 

Базируясь на уравнении энергии для турбулентного погранич¬ 
ного слоя 


<*К4* . р і ЛЩ 
<е + т дг <в 


8іо^врК,е^ кан , 


где Ее** = гѵб** /и-, х = ж/<4 ан ; АТ = Т* - Г с ; Ке^ кан = т^ан/Ч 
гѵ, ѵ — скорость и динамическая вязкость в ядре потока; 8іо = 
= 0,0143(Ке**) -0 ’ 25 Рг~ 0 ’ 75 — число Стантона для начального участ¬ 
ка цилиндрической трубы при эталонных условиях, можно детально 
рассчитать теплоотдачу на начальном участке охлаждающих кана¬ 
лов рабочих лопаток в условиях вращения. 

В отличие от начальных участков, теплоотдача на средних 
участках охлаждающих каналов в условиях вращения интенсифици¬ 
руется сильнее, что объясняется возмущающим влиянием входных 
условий на процесс течения на средних участках. 

В каналах лопаток с петлевым или многопетлевым течением 
охладителя имеются участки, на которых охлаждающий воздух дви¬ 
жется от периферии к оси вращения, т.е. в этих каналах происхо¬ 
дит центростремительное течение воздуха. Теплоотдача в канале 
при таком течении изучена недостаточно тщательно, и конкретные 
рекомендации по ее расчету отсутствуют. Отдельные исследования 
показали, что на участках с центростремительным течением охла¬ 
ждающего воздуха наблюдается увеличение теплоотдачи в среднем 
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на 20 30 % с увеличением частоты вращения, что объясняется на¬ 
личием подъемной силы, приводящей к дроблению парного вихря на 
множество более мелких вихрей. 

Теплоотдачу во вращающихся охлаждающих каналах различ¬ 
ной формы определяют так, как показано выше. Для рабочей ло¬ 
патки с дефлектором при продольном течении воздуха между стен¬ 
кой лопатки и дефлектором подход к определению теплоотдачи осно¬ 
вывается на результатах опытов, показывающих, что в условиях 
вращения теплоотдача практически остается неизменной (в райо¬ 
не входной кромки) или даже немного (на 8... 10 %) уменьшается (в 
щелевых каналах). 

В лопатках с петлевым течением охлаждающего воздуха рас¬ 
чет местных а 0 хл можно выполнять по формуле (б.З), учитывая при 
этом, что при повороте на 180° пограничный слой полностью раз¬ 
рушается. Поэтому в каждом канале после поворота местные а 0 хл 
следует рассчитывать в предположении, что турбулентный погра¬ 
ничный слой развивается заново. Таким образом, при петлевом и 
многопетлевом течениях охлаждающего воздуха следует применять 
формулу (б.З). 

В охлаждающих каналах рабочих лопаток со сложной комбини¬ 
рованной схемой течения, для которых нет рекомендаций по учету 
влияния вращения на теплоотдачу, следует вести расчет по реко¬ 
мендациям для статических условий. Такой подход приводит к не¬ 
которому завышению запасов прочности материала лопаток по срав¬ 
нению с истинными. 

6.2.3. Теплоотдача внутри проницаемых материалов 
оболочек лопаток 

Процессы тепло- и массообмена внутри пористого материала су¬ 
щественно влияют на распределение температур в лопатках. 
Охладитель, протекающий через чрезвычайно разветвленную сеть 
внутренних микроканалов, суммарная площадь которых может в 
сотни и даже тысячи раз превышать площадь контакта горячего га¬ 
за с наружной поверхностью детали, интенсивно охлаждает стенку в 
процессе конвективного теплообмена между охладителем и матери¬ 
алом. В этом отношении пористое охлаждение обладает наивысшей 
эффективностью, характеризуемой степенью приближения темпера¬ 
туры охладителя на выходе из проницаемой оболочки к температуре 
ее наружной поверхности. 
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Площадь контакта охладителя 
и поверхности микроканалов в по¬ 
ристой оболочке вследствие слож¬ 
ной и достаточно хаотичной внут¬ 
ренней структуры материала опре¬ 
делить трудно, поэтому интенсив¬ 
ность конвективного теплообмена в 
порах обычно характеризуют объ¬ 
емным, коэффициентом теплоот¬ 
дачи ау. 

Число внутренних каналов 3 
(рис. 6.10) в оболочке лопатки 
обычно настолько велико, что уча¬ 
сток контура Д$, соответствующий 
каждому каналу, можно рассматри¬ 
вать как плоскую проницаемую 

стенку (за исключением зоны кромок). В пределах каждого кана¬ 
ла с достаточной степенью точности можно пренебречь изменением 
температуры вдоль координаты 5 (по обводу наружного профиля) 
и выполнять расчеты в каждом из сечений (при у = сопзі) в од¬ 
номерной постановке задачи для определения функций То — То(х ) 
и Т = Т(х ), характеризующих соответственно распределение тем¬ 
ператур охладителя и материала по толщине стенки. В большин¬ 
стве случаев рассматривают стационарную задачу в линейной по¬ 
становке, пренебрегая влиянием температуры на теплофизические 
характеристики материала и охладителя. Основные закономерности 
теплообмена при течении в порах определены из балансовых соот¬ 
ношений, устанавливающих равенство теплоты фтп (передаваемой 
теплопроводностью пористого материала), теплоты ф к (отбираемой 
охладителем при конвективном теплообмене с внутренней поверх¬ 
ностью микроканалов) и повышения теплосодержания охладителя 

6}тс • фтп = = ^?тс ИЛИ 



Рис. 6.10. Схема лопатки с по¬ 
ристым охлаждением 


-Л„(0)=,'с р „(^)=аИГ-Г.). (6.13) 


После интегрирования получаем 



= ]с р о(То - Т"), 


(6.14) 
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Рис. 6.11. Расчетная схема распределения температур в проницаемой 
стенке (а) и распределение температур в пористой стенке и охладите¬ 
ле (воздух) (двухмерный расчет) при а = ІО 5 Вт/(м 2 -К; } = 0,001; А„ = 0,2 и 
5,0 Вт/(м 2 К) ( б ) 


где Т" — температура охладителя до входа в стенку, т.е. вне тепло¬ 
вого пограничного слоя (рис. 6.11, а). Постоянная интегрирования 
здесь тождественно равна нулю, так как в любом сечении стенки 
Яте — Ятп, если пренебречь теплопроводностью вдоль оси у (см. 
рис. 6.10) и излучением. 

Выделив производную вТ/ іх из уравнения (6.14) и продиффе¬ 
ренцировав полученное соотношение, получим 


т = _ в -і^т 

<1х іх 2 


(6.15) 


В то же время из равенства (6.13) 


— = ?Ѵ-(Т - г") = А(Т - Г") 

СІХ ] СрО 


(6.16) 
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Сопоставив равенства (6.15) и (6.16), найдем 

Лр-Х) 

при 

Г> = ісро/Ап, А = ау/(]с р о). (6-17) 

Определив Го из уравнения (6.14), получим после преобразова¬ 
ний дифференциальное уравнение для функции Г = Г(х) 

0 + ' 4 ^- АВ ( г - т -') = °- (6Л8) 

Введя новую переменную Г = Г — Т" , после подстановки ее в 
уравнение (6.18) запишем однородное линейное дифференциальное 
уравнение второго порядка, имеющее общее решение: 

Г = С\ ехр(5іх) + Сг ехр(52х), (6.19) 


где _ 

■51,2 = —0,5 (.4 ± \/.А 2 + 4ЛГ>). 

д!Т 

Поскольку Го = —Г -1 ——I- Г”, то из уравнения (6.19) можно 

ах 

получить выражение для температуры охладителя 


Го = Д" 1 


С\3\ ехр(зіж) + 6*252 ехр(52х) 


( 6 . 20 ) 


При расчетах по уравнениям (6.19) и (6.20) необходимо исполь¬ 
зовать два граничных условия для определения постоянных интегри¬ 
рования С\ и С* 2 . Выбор граничных условий обусловлен особенностя¬ 
ми постановки конкретной задачи. Например, в качестве граничных 
условий первого рода можно выбрать две из четырех температур Г в , 
Гд, Г с и Т' с (см. рис. 6.11). Однако определение с достаточной степе¬ 
нью точности температуры непосредственно на входе в стенку {Т' ъ ) 
или на выходе из нее (Г в ) затруднено ввиду малых размеров проход¬ 
ных сечений микроканалов. 

При малых расходах ] и относительно слабом подогреве темпе¬ 
ратура. Т' ъ может быть принята равной Г”. Прямые измерения тем¬ 
пературы воздуха на различном расстоянии от стенки подтвердили 
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обоснованность такого предположения. В этом случае используют 
два граничных условия: при х = О Г в = Т "; Т = Т' С . При определен¬ 
ном сочетании теплофизических параметров — больших значениях 
теплопроводности А п и \у и расходах _? — в сравнительно толстых 
стенках в качестве граничного условия можно принимать при х = 8 
Т с = Т в , что соответствует максимальной эффективности теплооб¬ 
мена внутри пор. Напротив, пористые оболочки турбинных лопа¬ 
ток имеют тонкие стенки, и для них справедливо граничное условие 
й{Т — То)/(іх = сопзі = С. При С = 0 это условие соответствует 
Гс - Г в = Т' - Т в при х = 6. 

. Для выполнения расчетов при заданном расходе ] охладите¬ 
ля необходимо предварительно оценить теплофизические параметры 
пористого материала: теплопроводность А п и коэффициент теплооб¬ 
мена ау. Определение А п и ау теоретическим путем невозможно из- 
за наличия чрезвычайно большого числа влияющих на их значения 
факторов, в частности геометрических размеров и формы гранул по¬ 
рошка или проволоки исходного материала, используемого при изго¬ 
товлении пористых оболочек лопаток, параметров технологических 
процессов и т.д. 

После обобщения многочисленных экспериментальных данных, 
полученных при исследовании теплообмена в пористых сетчатых 
материалах, изготовляемых плетением проволочных сеток, получе¬ 
но критериальное уравнение для числа N 11 ^ в порах 

ІЧи^ = ау4/К = 0,26П 2 ’ 8 К4’ 2 ^ -1 , (6.21) 

где Ке^ = гѵ п ё п р в / р в — число Рейнольдса при течении охладителя 
в поровом канале диаметром 8 = 8/8о — безразмерная толщина 
стенки (обычно принимают базовую толщину 8о = 0,001 м). 

Значение ау может быть получено в явном виде из критериаль¬ 
ного уравнения (6.21): 

а ѵ , = 0,26П 1 > 6 ; 1 ' 2 Л,?- 1 /(//;' 2 ^' 8 ). 

Преобразования выполнены с учетом соотношения ] — р в ги п П, 
где іи п — скорость охладителя в поровом канале; П = 1 — Рп/Рк — 
степень пористости; р п и р к — плотность соответственно пористого 
и исходного компактного (сплошного) материала. 
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Значение А п определяют по формулам, обобщающим соответ¬ 
ствующие экспериментальные данные. Для ориентировочной оцен¬ 
ки значения А„ при П < 0,66 можно использовать соотношение 

А п = А к (1 — 1,5П), 

где А к — теплопроводность исходного (компактного) материала. 

По результатам опытов на пористых образцах из порошковых 
материалов (коррозионно-стойкая сталь) С.А. Дружинин получил 
формулу 

= 0,002ШеІ М Х в /Ь 2 , (6.22) 

где Ь — характерный линейный размер. 

Эта формула относится к образцам с пористостью П < 0,3 в 
диапазоне чисел Рейнольдса Ке^ = С уд Ь/ /х 0 хл = 1,4-10 —3 ... 1,5* 10 2 
(Сгуд = С в /Г с — удельный массовый расход охлаждающего воздуха; 
Г с — площадь поверхности проницаемой стенки). 

Для пористых материалов, изготовленных методом спекания из 
порошков нихрома с частицами диаметром не более 20 мкм (при ко¬ 
торых средний диаметр пор получается в пределах = 4... 5 мкм), 
объемный коэффициент теплоотдачи (по данным С.Г. Дезидерьева) 

ау = 4 • 10 _4 Ке^’ 16 А в / Ь 2 = 4 • 10~ А (С уа /р в ?' 16 \ в /Ь°' М . (6.23) 

Формулу (6.23) можно применять для аналогичных по внутрен¬ 
ней структуре пористых материалов с пористостью П = 0,2... 0,3 и 
при 3 • 10 -4 <Ке ѵ < 2 • ІО -2 . 

В формулы (6.22) и (6.23) входит характерный линейный размер 
А, непосредственно увязанный с важной гидродинамической харак¬ 
теристикой — проницаемостью стенки: Ь = у/к. При чисто вяз¬ 
костных режимах течения (такие режимы наиболее характерны для 
пористых оболочек лопаток газовых турбин) проницаемость к опре¬ 
деляют по формуле 

к = (О в /р в )[6р в /( Др в )]> 

где О в /р в — скорость фильтрации охлаждающего воздуха через про¬ 
ницаемую стенку толщиной 6 ; Др в — перепад давления на стенке. 
Величина Ар в в проницаемых материалах аналитическим расчетам 


444 



не поддается, ее определяют на основе опытных данных, показы¬ 
вающих, что на всех исследованных образцах и во всем диапазоне 
режимов 

Дрв и 210(З в д в <5/(рс?дП), 

где (1 п — диаметр пор, и 

к = 4,76 • 10 _3 П4; Ь = 6,9 • 10 ~ 2 ѴІІсІ п . 

Как указано в п. 5.1.2, многослойные составные проницаемые 
оболочки (СПО) позволяют, в отличие от пористых оболочек, обес¬ 
печить получение необходимой внутренней структуры с требуемой 
формой и размерами охлаждающих каналов, отверстий и т.п. Вну¬ 
тренняя геометрическая структура СПО в значительной мере опре¬ 
деляет эффективность охлаждения лопаток и может быть оптимизи¬ 
рована до такой степени, чтобы обеспечить минимальные затраты 
мощности на охлаждение, а при фиксированном располагаемом пере¬ 
паде давлений охлаждающего воздуха — минимально необходимые 
его расходы. 

По своим теплозащитным свойствам СПО являются промежу¬ 
точными между пористыми и перфорированными оболочками. По 
тепловой эффективности они заметно уступают пористым материа¬ 
лам, но существенно превосходят перфорированные оболочки и тем 
более лопатки с традиционным конвективно-пленочным охлаждени¬ 
ем. 

Эффективность охлаждения СПО оценивается безразмерной 
глубиной охлаждения 

в = (Т г * - Т с . г )/(Г г * - (6.24) 

где Г*, Т 0 * хлвх — температуры газового потока и охлаждающего воз¬ 
духа на входе в СПО; Г с . г — температура стенки СПО со стороны 
горячего газового потока. 

Математическое моделирование теплообмена во внутренних ка¬ 
налах СПО, предложенное в МАИ (Б.М. Галицейским и другими), 
позволяет проводить расчеты эффективности охлаждения и опти¬ 
мизацию параметров, характеризующих внутреннюю геометрию со¬ 
ставных оболочек. Такое моделирование сводят к расчету суммар¬ 
ного подогрева воздуха при прохождении через внутренние каналы 
оболочки. 
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Рис. 6.12. Схема основных участ¬ 
ков охлаждения в каналах состав¬ 
ной проницаемой оболочки 

В качестве примера рассмотрим двухслойную оболочку с ква¬ 
дратными или ромбовидными выступами (см. рис. 5.18). Разрез та¬ 
кой оболочки схематически представлен на рис. 6.12. Для решения 
задачи выделяются следующие характерные участки теплообмена: 

1 — участок подвода воздуха к входному отверстию первого 
слоя; 

2 — внутренняя поверхность цилиндрического канала перфора¬ 
ции в первом слое; 

3 — участок натекания струи воздуха на преграду — внутрен¬ 
нюю поверхность второго слоя; 

4 — плоский канал между слоями; 

5 — участок подвода воздуха к отверстию во втором слое; 

6 — внутренняя поверхность цилиндрического канала перфора¬ 
ции во втором слое; 

7— участок взаимодействия вытекающей струи воздуха со сно¬ 
сящим потоком горячего газа. 

На участке 1 течение моделируется пространственным стоком. 
Закономерности процесса теплообмена рассчитаны в результате ре¬ 
шения дифференциальных уравнений движения и теплообмена и ин¬ 
тегрирования теплового потока в окрестности отверстия. В резуль¬ 
тате получены количество теплоты, воспринимаемое воздухом на 
участке 1, 

<2і = 1,6у/дЦср(Т с - Ті)у/Іп - (6.25) 

и температура воздуха в конце участка 

Тохлі = ДэхлО (4і/(с р д), (6.26) 

где д — расход воздуха через одно отверстие первого слоя; //, с р — 
динамическая вязкость и удельная теплоемкость воздуха; Т\ — сред¬ 
няя температура охлаждающего воздуха на участке; Н\ — половина 
расстояния между отверстиями в первом слое; (і\ — диаметр от¬ 
верстий в первом слое; Т ОХ л0 — начальная температура воздуха. 
Для простоты полагают, что температура металлического каркаса 
Т с — сопзі на всех участках (что соответствует А —► оо). 



446 


Оценивая теплообмен в цилиндрическом канале первого слоя 
(участок 2), можно получить соответственно 

<Ъ = 2,35 с р (Т с - Г 2 )Рг- 2 / 3 ѵ^^1 + 1,53(6-27) 

Тохл2 = Т’охлі Н > (6.28) 

дер 

где Т 2 — средняя температура воздуха на втором участке; <$і — 
толщина оболочки первого слоя. 

На участке 3 теплообмен определяется натеканием 
струи на стенку; в результате обобщения опытных данных количе¬ 
ство теплоты, идущее на подогрев воздуха на участке 3, определяют 
по формуле 

<5з = 35Рг -2 / 3 (Ке 0 - 5 - 5,05^) с р (Т с - Тз)р <*і , (6.29) 

а температуру в конце участка — по формуле 

ТохлЗ = Т 0 хл2 + —, (6.30) 

дер 

д 

где Ке = 1,27——; г — расстояние от среза отверстия до противопо- 

М 

ложной стенки; Тз — средняя температура охлаждающего воздуха 
на участке 3. 

Теплообмен в плоском канале ( участок 4) оценивается по фор¬ 
мулам 

д 4 = і,т(дрЪ) 1/2 ср(т с - т 4 )Рг _2/3 х 


X 


Тохл4 = ТохлЗ + <54 /(дСр), (6.32) 








; (б.зі) 
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где Ъ, г, Іі — ширина, высота и длина канала; Т 4 — средняя темпе¬ 
ратура охлаждающего воздуха на участке 4 , Р — 3,46*/^-. 


При получении этих формул учтено, что охлаждающий воздух 
течет от отверстия первого слоя, разветвляясь по четырем каналам 
(см. рис. 5.18). 

На участках 5 и 6 теплообмен и подогрев оценивают соответ¬ 
ственно так же, как на участках 1 и 2 : 


Об = 1,6у/[1д2 с р (Т с - Т 5 )л/Ь^ (І 2 , 
<Э 5 

гр _ _ гр , ^ 

ох л 5 охл4 “г ) 

92 Ср 


06 = 2,35с р (Т с - Г 6 )Рг 2 // 3 \/^ 2/^2 


^1 + 1,53 




Тохлв — 'І'охл 5 + 


06 
92 Ср 


(6.33) 

(6.34) 

(6.35) 

(6.36) 


Здесь #2 — расход воздуха через одно отверстие второго слоя; 6,2 — 
диаметр отверстий во втором слое; Т 5 , Те — средняя температура 
охладителя на участках 5 и 6 ] 62 — толщина верхней оболочки. 

Выдув охлаждающего воздуха в горячий поток газа и образова¬ 
ние завесы приводят к снижению количества теплоты, поступающе¬ 
го от газа к поверхности. Величину этого снижения можно оценить с 
использованием зависимости (6.24). По этой формуле определяют Ѳ. 
Поскольку отверстия на выходе из СПО располагаются достаточно 
редко, предполагают, что действие завесы распространяется за ка¬ 
ждым отверстием лишь вдоль определенной полоски шириной Ы 2 . 
Общее количество теплоты, поступающее в стенку со стороны газа, 
определяют после интегрирования потока теплоты по поверхности: 


Ос = От ~ От, 


где 0 Г = а г (Т г — Т с )& 2 ^ 2 і От — количество теплоты, воспринимаемое 
охлаждающим воздухом в области завесы, 

к 

07 = Ыга г (Т г - Гохле)/ Ѳйх\ (6.37) 

о 
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&2 — шаг между отверстиями в ряду; І 2 — расстояние между рядами 
отверстий. 

Итоговый баланс теплоты получают в виде 

7 

фг = ^ ^ (6.38) 

к =1 


где суммирование производят по семи выделенным участкам тепло¬ 
обмена и (к = 1,2 ,..., 7) определяют соответственно по форму¬ 
лам (6.25)-(6.37). 

Значения Ѳ, полученные в результате расчетов по приведенной 
методике при конкретных значениях геометрических параметров, 
характеризующих внутреннюю структуру СПО, и параметров внеш¬ 
него потока, достаточно хорошо согласуются с экспериментальными 
данными. 

Формула (6.38) с учетом соотношений (6.25)-(6.37) позволяет 
проводить оптимизацию внутренней геометрии СПО для получения 
высокой эффективности охлаждения. Такая оптимизация была про¬ 
ведена, например, для составной оболочки, исходная эффективность 
которой показана на рис. 6.13 кривой 4■ После оптимизации вну¬ 
тренней структуры СПО расчетная эффективность охлаждения (см. 
кривую 7) получилась существенно выше исходной. 

На том же рис. 6.13 для сравнения приведены полученные 
В.Д. Совершенным результаты экспериментальных исследований 
эффективности охлаждения СПО с различной внутренней геометри¬ 
ей. Среди различных вариантов исследовались трехслойные и двух¬ 
слойные оболочки, внутренняя геометрия которых приведена на 


Рис. 6.13. Эффективность охлаждения ло¬ 
паток при использовании различных спосо¬ 
бов охлаждения и видов проницаемых обо¬ 
лочек в зависимости от параметров вдува Ь 
(о нем см. в п. 5.2.4): 

1 - лопатка с внутренним конвективным охлажде¬ 
нием; 2 - лопатка с однослойной перфорированной 
оболочкой; 3-5 - лопатки с составными проница¬ 
емыми оболочками, различающимися внутренней 
геометрией; 6- лопатка с пористой оболочкой; 7- 
лопатка с модифицированной составной проницае¬ 
мой оболочкой 5 
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рис. 5.18. Из рис. 6.13 следует, что чрезмерное увеличение количе¬ 
ства слоев нецелесообразно; для получения высоких значений глуби¬ 
ны охлаждения Ѳ достаточно применять двухслойные СПО. Опыты 
показывают, что эффективность охлаждения сильно зависит от вну¬ 
тренней геометрии оболочек. 

Распределение температуры в проницаемой матрице и охла¬ 
дителе. При использовании пористого охлаждения лопаток и корпу¬ 
сов газовых турбин важно определить распределение температуры 
в проницаемом материале и вдуваемом газе и возможный недогрев 
охладителя на внешней поверхности (Т ВД 2 — Хсг) по сравнению с тем¬ 
пературой проницаемой матрицы (Т С 2 ). 

Температуру охладителя при входе в проницаемую матрицу и 
температуру этой стенки пористого материала обозначим через Т вд і 
и Т с і. 

В одномерной постановке задачи (см. формулы (6.13)—(6.20)) 
внутреннего стационарного теплообмена в пористой стенке при усло¬ 
вии постоянства теплофизических свойств материала стенки и охла¬ 
дителя уравнения теплообмена внутри пористой стенки представля¬ 
ют в форме 

(Рт 

^с-^-+ ЧѴ = а ѵ{ Тс ~Т В а), (6.39) 

где ду — объемный источник теплоты; 

а ѵ (Т с - Т вд ) = с рвд р с и с (6.40) 


где ау — объемный коэффициент теплоотдачи; р с и с = ] с — удель¬ 
ный расход вдуваемого газа. 


После введения параметра Ѳ = 
ния преобразуют к виду 


Т с Т вд 
Тъп.2 ~ Гвд 


приведенные уравне- 


— + а У М = о 

( іх ^ Ср в д^с (ІХ Ас 


(6.41) 


Решение уравнения (6.41) имеет вид 

Ѳ = СіеР' х + С 2 е Р2Х , 
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где р\ и р 2 — корни характеристического уравнения; 


Оіу 


г , , а ѵ . Оіу 

Рі,2 = “Г-г ± \ - -г, + —. 

^ С ръл]с у 4срвд^ с А с 

При условии теплового баланса в стенке ^у = ау ДТ ср с!) с , где 
Л„ _ (Тег - Пд 2 ) - (Тс, - ЗД 

^ср — - 7р ——™-среднелогарифмическии тем- 

ІП ІС2 І ВД2 


Т С1 т ВД1 

пературный напор; при граничных условиях 
АТ = Т Сх — Т ВД1 , константы С\ и С 2 равны: 


д(А Т) 


у=0 


= о, где 


Сі= [рі<5 с — 1п (і — —У 
1- \ ѵ? / і 


9Р 


Р2 Л а^ с (Г ВД2 - Г ВД1 )(еР1«с + а _ і) ’ 


С 2 = -Сі 


Рі_ 

>2 


Тепловой поток, воспринятый охладителем, определяют по фор¬ 


муле 


О 

Ява = ^ ° 1 у(Т вд2 — Т ваі )Ѳ(у) дх = 


^ / Рі<5с 


— (?ВД 2 Г ВД1 )ау|^ 


1) - —(е Р2бс - 1 ) 1 . (6.42) 

Р2 - 1 


Рассмотрим задачу расчета распределения температуры пори¬ 
стой стенки и охладителя в двухмерной постановке. Элемент стенки 
корпуса турбины включает пористую секцию (см. рис. 5.33, в) при 
вдуве охладителя перпендикулярно направлению основного потока. 
Предположим, что предвключенный участок и выходной участок те¬ 
плоизолированы . 

Система уравнений процессов внутреннего теплообмена в пори¬ 
стой стенке включает в себя: 
уравнение неразрывности 

л л 

+ о^ІР и у) = °> ( б - 43 ) 


15 » 
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уравнение количества движения (закон Дарси) 

= -а(ш х - рц^и% + и*и х \ 
^ = —аци у - /5/х^/«2 + и 2« у ; 


(6.44) 


уравнение энергии для течения охладителя в пористом теле 
рср«вд§гасі Т В д = сііѵ (А вд §гас1 Т вд ) + яу + ау(Т с - Т вд ). (6.45) 

В двухмерном приближении систему уравнений (6.43)-(6.45) за¬ 
писывают в форме 


д*т с д 2 т с _ 

Хс ~дх т + Хс ~ду т ~ а ѵ( Тс ~ Т вд)’ 

х д 2 т ва д 2 Т ВД дТ ва _ . . 

— ^ВД ^2 ~ А вд — ~2 (- Рвд^вдСр — ау{1 с івд)- 


(6.46) 


Пористость, диаметр пор и толщину стенки принимают в за¬ 
висимости от вида и технологии изготовления пористого материала. 
Коэффициенты уравнения (6.44) могут быть приняты с учетом пори¬ 
стости П и диаметра пор (1 

а = 171 ^і р| ) ; /5 = 0,635а(6.47) 

Для изотропных пористых материалов эффективную теплопро¬ 
водность находят с учетом структурной функции т) 

А Э ф = Я А вд + (1 - г))\ с . (6.48) 


Объемный коэффициент теплоотдачи определяют в виде 


ау = 0,004КеРгА вд 



(6.49) 


При малых числах Рейнольдса, характерных при течениях охла¬ 
дителя в пористой стенке с нерегулярной пористостью, ау опреде¬ 
ляют зависимостью, предложенной В.М. Поляевым и другими: 


ау 


16П + 0,6П(^Ке 3 ) 1 / 4 Рг°’ 33 



(6.50) 
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где ^ = 


2АЛ п 6 с 


коэффициент гидравлического сопротивления. 


^вд^вд 

Систему уравнений решают при следующих граничных ус¬ 
ловиях: 

тепловой поток в стенку от внешнего течения задан; х = 6, 

— «(Тоо - Т С2 )\ 

тепловые потоки на боковых поверхностях отсутствуют; 
(ГГ і 

= о ; 

у- о 

Л л дТ 

на внутренней поверхности тепловой поток задан; х = О, Л— = 

ах 

= Рс^сСр(і С і — <вд) = #2(Г С1 — Г вд ) или принимается условие 
І(Т С - Гвд) 




(/ж 


у =о 


0. 


Решение задачи выполняют конечно-элементным методом Га- 
леркина. Пример расчетов распределения температур в пористой 
секции и охладителе представлен на рис. 6.11, б". 


6.2.4. Теплообмен при течении во внутренних 
каналах лопаток с проницаемым охлаждением 

Экспериментально установлено существенное возрастание тем¬ 
пературы Т" охладителя перед входом в проницаемую стенку при 
его течении во внутренних каналах лопаток с проницаемыми обо¬ 
лочками, которое влияет на теплообмен в лопатках в целом. 

Как видно на рис. 6.10, рассматриваемые каналы являются глу¬ 
хими (тупиковыми), с поперечным сечением, близким к прямоуголь¬ 
ному (за исключением каналов, расположенных вблизи кромок), с 
одной проницаемой стенкой. В таких каналах отмечена интенсив¬ 
ная теплоотдача как на сплошной, так и на пористой стенке канала, 
существенно превышающая рассчитываемую по уравнению для те¬ 
чения в сплошной трубе. Экспериментальные данные о теплоотдаче 
вблизи проницаемой стенки канала удовлетворительно описывают 
критериальным уравнением 

№і п = (0,09... 1,0) Ке°’ 8 , (6.51) 

где Кип = схц(1г /А в | Квд = 40тв /(П// в ). 
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Для осредненного по периметру сечения канала коэффициента 
теплоотдачи а к получено уравнение 

N4 = 0,045Ке®’ 8 . (6.52) 

В соотношениях (6.51) и (6.52) й т — гидравлический диаметр 
канала; С тв — расход охладителя в текущем сечении; П — пери¬ 
метр сечения. Соотношения (6.51) и (6.52) получены в результате 
обобщения ограниченных по объему экспериментальных данных и в 
ряде случаев дают заметную погрешность, поскольку не учитывают 
влияния отсоса охлаждающего воздуха на формирование погранич¬ 
ного слоя на проницаемой стенке. Более точные результаты расчета 
получаются при применении сложных моделей течения, требующих 
специального рассмотрения. 

6.3. Теплообмен в каналах жидкостных 
и двухконтурных систем охлаждения 

6.3.1. Жидкостное охлаждение 

Жидкостное охлаждение исследовано недостаточно, и методы 
расчета нуждаются в дальнейшем уточнении. Сопловые лопатки 
обычно охлаждают жидкостью, прокачиваемой через систему про¬ 
дольных каналов. Высокие коэффициенты теплоотдачи от стенок 
каналов жидкости не требуют специальных мер по интенсификации 
теплоотдачи, и основное внимание уделяют обеспечению достаточ¬ 
но равномерного поля температур в лопатке. Теплоотдачу от стенки 
канала к охлаждающей жидкости можно рассчитывать по обычным 
уравнениям для течения в трубе произвольного сечения, учитыва¬ 
ющим режим течения, наличие участка стабилизации, а также воз¬ 
можность вскипания жидкости. Как и в любых лопатках, подвод 
теплоты к отдельным участкам лопаток с жидкостном охлаждением 
неравномерный. Однако отсутствуют методы, позволяющие распре¬ 
делить общий расход охлаждающей жидкости по каналам в соответ¬ 
ствии с этой неравномерностью. 

Особенно сложен расчет теплообмена и течения во вращающих¬ 
ся рабочих лопатках, охлаждаемых по принципу открытого термо¬ 
сифона (см. рис. 5.23, б). Для таких лопаток характерна канальная 
конструкция: в теле лопатки выполнены продольные каналы, запол¬ 
ненные охладителем. В каналах может возникать как ламинарное, 
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так и турбулентное течение среды. 

При ламинарном течении возможны 
три режима течения. В относитель¬ 
но коротких каналах (отношение 1/г 
мало) у боковых стенок при подво¬ 
де к ним теплоты возникает течение 
жидкости в направлении к более хо¬ 
лодной зоне, объем которой при ма¬ 
лых 1/г довольно большой. Такое те¬ 
чение подобно течению под влиянием О 5 б 

свободной конвекции у вертикальной Рис. 6.14. Схемы течения 

плиты и может быть рассчитано, на- жидкости в открытых тер- 
т-г мосифонах 

пример, методом Нольгаузена. 

По условию неразрывности подъем жидкости (рис. 6.14, а) дол¬ 
жен компенсироваться опусканием ядра жидкости вниз. По мере уве¬ 
личения 1/г создаются условия, при которых ненагретая жидкость 
из центрального ядра может попадать в пристенный слой и пото¬ 
ки в ядре и у стенки канала перемешиваются, заполняя всю трубу. 
При таком течении в каждом поперечном сечении канала наблю¬ 
дается линейное возрастание абсолютных скоростей и температур 
вдоль канала в направлении к открытому концу, причем профили 
скоростей и температур во всех сечениях подобны. 

При некотором критическом отношении 1/г возникает режим те¬ 
чения (рис. 6.14, б ), характеризующийся наличием двух зон: вблизи 
открытого конца канала сохраняется подобие профилей, а у глухого 
его торца возникает вихревое течение, где подобие профилей нару¬ 
шается и скорости течения одинаковы — и у оси, и у стенок канала. 
В неподвижных каналах открытого термосифона наблюдается иной 
вариант течения (рис. 6.14, в). 

Описанные режимы течения и переходы между ними возникают 
не только при ламинарном, но и при турбулентном режиме. Переход 
от ламинарного режима к турбулентному в открытых термосифонах 
наблюдается при значительно меньших числах Ке, чем в обычных 
трубах, — уже при Ке = 'ш т & х 6/і' ~ 300 (6 — толщина погранично¬ 
го слоя жидкости в канале), а распределение скоростей по сечению 
канала значительно отличается от их распределения при обычном 
турбулентном течении в трубе. Характер течения у открытого и 
закрытого концов канала также различен. Предполагается, что у 
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Рис. 6.15. Схема ротора с лопатками, 
охлаждаемыми по принципу открыто¬ 
го термосифона: 

1 - перо лопатки; 2- охлаждающие каналы; 
3 - камера смешения; 4 ~ трубка подвода во¬ 
ды; 5 - трубка отвода воды; 6 - коллектор 
подвода воды 

закрытого торца возможен короткий участок, на котором местные 
числа Ке настолько малы (Ке « 100), что вместо турбулентного 
может возникнуть ламинарный режим течения. 

Некоторые исследователи предлагают рассматривать открытый 
термосифон как часть закрытого, считая, что процессы в зоне на¬ 
грева открытого и закрытого термосифонов аналогичны, а разли¬ 
чие проявляется лишь в областях сочленения потоков в закрытом 
термосифоне и смешения их в открытом. Поэтому закономерности 
теплообмена, изложенные для закрытого термосифона, могут быть 
использованы и для расчета открытого. 

Одним из особых мест в системе охлаждения по принципу от¬ 
крытого термосифона является участок охлаждающего тракта, со¬ 
ответствующий камере смешения 3 в лопатке (рис. 6.15). Эта ка¬ 
мера служит коллектором для потоков охладителя, поступающих в 
глухие каналы и вытекающих из них под действием естественной 
конвекции в поле сил инерции. Кроме того, через эту камеру при¬ 
нудительно прокачивается теплоноситель. Некоторые закономерно¬ 
сти течения и теплообмена на этом участке были получены в МГТУ 
(МВТУ) им. Н.Э. Баумана в результате экспериментов, проведенных 
на турбине с ротором, лопатки которого охлаждались по принципу 
открытого термосифона. 

Анализ экспериментальных данных показал, что камера смеше¬ 
ния характеризуется повышенными гидравлическими и термически¬ 
ми сопротивлениями. Для расчета теплообмена в камере смешения 
предложена зависимость 

ГДТ - 1,25е 2 (СгРг 2 ) 0 ’ 5 , 
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где е к = Ощ/Отк = ОщСрАТ /д — коэффициент конвекции, ха¬ 
рактеризующий гидравлические особенности камеры смешения и 
определяемый отношением расхода жидкости, нагнетаемой в ка¬ 
меру смешения, к расходу жидкости, циркулирующей в каналах; 
N 11 * = д/(АДТс? э .г) — условное число Нуссельта; <1 Ъ — эквивалент¬ 
ный диаметр камеры смешения; г — число охлаждающих каналов; 
Ст = ірАТ4/ѵ 2 . 

Обработка экспериментальных данных проведена по определя¬ 
ющей разности температур АТ — Т вх — Т\ (Т вх — температура 
воды при входе в охлаждающий канал лопатки; Т\ — температура 
воды при входе в камеру смешения). 

В экспериментах е к = 0,025... 0,11. Было выявлено заметное 
влияние коэффициента е к на критерий N 4 *, что согласуется с фи¬ 
зическими особенностями процессов, протекающих в лопатках с от¬ 
крытой термосифонной системой охлаждения. 

Наиболее существенным при расчете охлаждения водой “на вы¬ 
брос” является учет динамики тонких жидких пленок во вращаю¬ 
щихся каналах. Под действием сил инерции, сил Кориолиса и те¬ 
плопередачи жидкость, текущая во внутренних круглых каналах в 
радиальном направлении, может занимать не все сечение канала, а 
лишь его часть <р. При определенной тепловой нагрузке на канал 
температура его стенки и местный тепловой поток обратно пропор¬ 
циональны значению <р. 

В расчетах канал рассматривают вращающимся вокруг перпен¬ 
дикулярной к нему оси. Предполагают, что тонкая пленка жидкости 
движется вдоль стенки канала, а середину его занимает иная среда 
— пар или газ. Течение пленки считают установившимся, силы тя¬ 
жести — пренебрежимо малыми по сравнению с силами Кориолиса 
и силами инерции; жидкость — несжимаемой, имеющей постоянные 
свойства и не подверженной фазовым превращениям; статическое 
давление в газовом ядре — постоянным вдоль всего канала; течение 
в пределах пленки — полностью развитым. 

При этих предположениях составлена система четырех урав¬ 
нений (одно уравнение неразрывности и три уравнения Навье — 
Стокса) относительно трех составляющих скорости (в радиальном, 
окружном и осевом направлениях) и давления в пленке. Граничны¬ 
ми условиями для решения системы были приняты следующие: все 
скорости на пленке равны нулю; массообмен на поверхности пленки 
отсутствует; граница поверхности пленки прилегает к стенке при 
определенном угле контакта в точках, где толщина пленки равна 
нулю; все силы уравновешены на поверхности пленки. 
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Система нелинейных дифференциальных уравнений в частных 
производных с указанными граничными условиями в точном виде 
решена быть не может. Для упрощения систему решают путем 
введения некоторых граничных условий методом, подобным методу 
Польгаузена для расчета течения двухмерного пограничного слоя. 
Поскольку в рассматриваемом случае течение трехмерное, прихо¬ 
дится задавать форму профиля для двух составляющих скорости, 
определяя форму профиля третьей составляющей по условиям не¬ 
разрывности. В результате решения системы уравнений получают 
параметры пленки в окружном направлении в сечении трубы. 

Расчеты и эксперименты показали, что поверхность пленки за¬ 
нимает только часть длины окружности сечения канала. Эту часть 
можно рассчитать, если рассмотреть турбулентное движение пленки 
жидкости и предположить, что поверхность пленки плоская. Влия¬ 
нием поверхностного трения можно пренебречь ввиду его малости. 
Следует пренебречь также различием сил Кориолиса в объеме тон¬ 
кой пленки. 

При такой постановке задачи рассмотрено течение жидкой плен¬ 
ки, при котором силы инерции и силы, вызывающие касательные на¬ 
пряжения у стенки, находятся в равновесии. Сила инерции в пленке, 
приходящаяся на единицу длины канала, 

Р к = ри) 2 1Р = 0,5/хЛтгУг 2 , 


где I — расстояние элемента единичной длины от оси вращения; 
Р —- площадь поперечного сечения пленки; г — радиус канала. 

Для турбулентного касательного напряжения, по данным ги¬ 
дравлических экспериментов, при течении в открытом канале 

т = 0,5^ Т р рй 2 , 

где ^ тр — коэффициент трения; гѵ — средняя скорость потока. 

Для развитого турбулентного течения зависимость коэффици¬ 
ента трения от числа Ке достаточно слабая и выражается в виде 
^тр = 0,0234(Ке)~°’ 15 . Число Ке определяют по средней толщине 
пленки: Ке = О,50у/(ттири) (Оу — объемный расход охладителя). 

Поскольку среднюю скорость пленки при определенной площа¬ 
ди Р сечения вычисляют как гй = Оу/Р = 2Су/(тг 3 <р 3 г 2 ), а силу 
касательного трения Р к находят из соотношения 

2Р к тгг(р^ тр ргй 2 = 0,234р7ггуз[0,5С г ^/(тгг(/п/)] _0 ’ 15 [2(7ѵ г /(^ 3 Ѵ :,3г2 )] 2 ) 
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то 

^ = 0,261Д°- 127 (Ке*)-°- 02 , 

где В = Оу/(и 2 1г 5 )] Ке* = ОуЦгѵ). 

Результаты расчетов с достаточной точностью совпадают с ре¬ 
зультатами как прямых, так и косвенных экспериментов в широком 
диапазоне изменения параметров Оу, г, ш и I. 

Согласно описанным физическим процессам, протекающим при 
течении тонких жидких пленок в каналах, охлаждающая способ¬ 
ность теплоносителя заметно снижается. Поэтому для интенсифи¬ 
кации теплообмена применяют стерженьки, вставки и другие кон¬ 
структивные меры. 

При течении тонких жидких пленок в охлаждающих каналах 
лопатки требуется провести оценку устойчивости течения пленки 
и определить условия, при которых в ней может начаться кипение. 
Оба эти процесса влияют на теплопередающие характеристики си¬ 
стемы охлаждения. 

Критерием неустойчивости течения пленки в канале может слу¬ 
жить ее критическая толщина. Исследование неустойчивости плен¬ 
ки выполнено в основном для прямоугольного канала, ширина кото¬ 
рого (следовательно, ширина пленки) значительно больше толщины 
пленки. Критическая толщина пленки в некотором сечении канала 

= (Г/ч) 0 ' 5 , 

где Г = Тѵб = сопзі; Ш — средняя скорость пленки; ш — угловая 
скорость. 

Если по сечению скорость гП ф сопзі , а распределяется по закону 
гѵ = Тѵ та . х (у /6) п (у — координата в направлении, перпендикулярном 
стенке канала), то критическая толщина пленки 

<$кр = [0,5(п + 1)(п + 2)/(2п + 1)]°’ 5 (Г/и>) 0 ’ 5 . ' 

В этом выражении 0,5(п + 1)(п + 2)/(2п + 1) = 1 при показателе 
степени п = 0 (когда гѵ — го тах = сопзі;) и п = 1. 

При исследовании возможности возникновения пузырькового ки¬ 
пения в жидкости, как и выше, ширина канала принималась суще¬ 
ственно больше его глубины, течение — установившимся, тепловой 
поток — равномерно распределенным по смачиваемой поверхности 
стенки. Предполагалось, что площадь поперечного сечения канала 
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достаточна для того, чтобы скорости пара и пленки жидкости были 
одного порядка. Считалось, что пар и жидкая пленка движутся под 
действием сил инерции и статическое давление постоянно по длине 
канала. Поверхностным трением между паром и жидкостью ввиду 
его малости пренебрегали. 

При указанных условиях тепловой поток от стенки к пару пере¬ 
дается через пленку жидкости и испарение происходит в ее свобод¬ 
ной поверхности, находящейся при температуре насыщения. Паро¬ 
образование начинается при значении удельного теплового потока 

до = 4Ва/Х, 

где В = 2<тТѵ п /і п ] а — поверхностное натяжение; Т — температура; 
ѵ — удельный объем пара; г п — скрытая теплота парообразования; 
а — коэффициент теплоотдачи; А — теплопроводность. 

Безразмерный тепловой поток, при котором начинается пузырь¬ 
ковое кипение, определяют по соотношению 

Ь = ,о/[^Гг. п ЛРг 0 ' 64 /(.-„И/ 3 )]і 2 / 3 , 

где ] — ускорение движения в направлении, параллельном стенке 
канала. 

Значение д 0 является функцией только числа Ке, определяе¬ 
мого по формуле Ке = 4Г/п. Для ламинарного течения пленки 
д 0 — 9,69Ке~ 2 / 3 ; полностью развитое кипение возникает при зна¬ 
чении теплового потока д кип = 1,4до. Свойства воды и пара в этих 
уравнениях можно принимать при давлении 0,2 ... 4 МПа, характер¬ 
ном для натурных лопаток. 

6.3.2. Двухконтурное охлаждение 

Схема рабочей лопатки с двухконтурным охлаждением дана на 
рис. 6.16. Лопатка состоит из пера 1, замковой части 2 и оребренно- 
го радиатора 3. Система внутренних каналов ориентированных 
вдоль лопатки и заполненных теплоносителем, пронизывает весь 
массив конструкции. Теплоноситель в каналах передает теплоту от 
пера лопатки к оребренному радиатору. Циркуляция теплоносителя 
в каналах происходит за счет естественной конвекции в интенсивном 
поле сил инерции. 
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В зависимости от взаимного распо¬ 
ложения оребренного радиатора и зам¬ 
ковой части различают лопатку с ниж¬ 
ним расположением радиатора, как это 
показано на рис. б. 16, и с верхним рас¬ 
положением радиатора — он непосред¬ 
ственно примыкает к перу лопатки и 
расположен выше замковой части. 

Радиатор омывается потоком охла¬ 
дителя (газом, жидкостью, паром). При 
газообразном охладителе конструкция 
ротора проще, а сам охладитель являет¬ 
ся рабочим телом газотурбинного цик¬ 
ла и отбирается в систему охлаждения 
после компрессора. В ГТД открытого 
цикла в качестве охладителя используют воздух. Внутренним те¬ 
плоносителем может быть любая среда в жидком или парообразном 
состоянии с хорошими конвективными характеристиками, обладаю¬ 
щая термической стабильностью, не взаимодействующая с материа¬ 
лом лопатки и удовлетворяющая требуемому диапазону температур. 

Расчет охлаждения лопатки сводится к решению двух взаимо¬ 
связанных задач — расчету средней температуры пера лопатки и 
температурного поля в его сечении. В результате решения первой 
задачи определяют среднюю температуру наружной поверхности пе¬ 
ра лопатки и распределение температур по всему тракту охлажде¬ 
ния — от пера лопатки до стенки радиатора, если заданы начальная 
температура и расход охладителя, омывающего радиатор. Чаще в 
качестве исходной задают среднюю температуру наружной поверх¬ 
ности лопатки, а определяемыми являются температура и расход 
охладителя. Вторую задачу решают численными методами или на 
аналоговых устройствах, при этом используются граничные усло¬ 
вия, полученные в результате решения первой задачи. В настоящем 
параграфе рассмотрено решение только первой задачи. 

Теплоноситель в замкнутом канале охлаждения находится в 
одно- или двухфазном состоянии. В зависимости от этого раз¬ 
личают две основные модели теплопередачи. В первой модели 
(рис. 6.17, а) перенос теплоты происходит в направлении к оси тур- 



Рис. 6.16. Схема рабочей 
лопатки двухконтурного 
охлаждения с нижним рас¬ 
положением радиатора 
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Рис. 6.17. Модели теплопередачи в канале 
охлаждения: 

а - теплопередача при однофазном состоянии те¬ 
плоносителя; б - теплопередача при двухфазном 
состоянии теплоносителя 

бины, а холодный поток по центру канала движется в противопо¬ 
ложном направлении. На участке охлаждаемой части канала про¬ 
цесс течения противоположен. На находящейся между этими участ¬ 
ками части канала с изотермической стенкой происходит смешение 
и перестройка потоков жидкости и, как следствие, неупорядоченное 
движение жидкости. 

Теоретический анализ этого явления и эксперименты показали, 
что на участках подвода и отвода теплоты с теплообменом между 
стенкой канала и теплоносителем коэффициент теплоотдачи вдоль 
всего канала практически не меняется, постоянна и средняя по се¬ 
чению канала температура теплоносителя. Лишь вблизи границы 
смежного участка происходит ее заметное изменение, связанное с 
перестройкой потока. На участке с адиабатной стенкой фактиче¬ 
ски происходит теплоотдача вдоль столба теплоносителя, здесь тем¬ 
пература изменяется по линейному закону. Изменение сечения ха¬ 
рактеризуется местным гидравлическим сопротивлением, вызывает 
местную перестройку потока и местное изменение температуры те¬ 
плоносителя. 

Во второй модели (рис. 6.17, б) перенос теплоты происходит за 
счет свободной конвекции теплоносителя, находящегося в состоянии 
фазового перехода. На обогреваемой части канала покрывающая 
стенку пленка жидкости испаряется, по центру канала теплоноси¬ 
тель в парообразном состоянии движется в зону охлаждения, где 
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конденсируется, а затем под действием сил инерции пленка конден¬ 
сата стекает по стенке канала в зону подогрева. Таким образом осу¬ 
ществляется строго организованное движение теплоносителя. Тем¬ 
пература жидкой пленки на стенках канала определяется темпера¬ 
турой насыщения жидкости. Температура насыщения зависит от 
изменения давления пара вдоль длины канала, которое описывают 
зависимостью 

Р — роЬе^ г (г 2 — п)(е^ Г2 — е^ Гі ) -1 , (6.53) 

где ро — давление насыщения в неподвижном канале (и> = 0) при 
температуре Т и заданной массе теплоносителя в канале; 
Ъ — 0,5ы 2 (гі + Г 2 )/(НТ)-, г, г\, Г 2 — радиусы (см. рис. 6.17); ш — 
угловая скорость; К — газовая постоянная, определенная с помощью 
уравнения состояния идеального газа с использованием действитель¬ 
ных значений давления и удельного объема на линии насыщения при¬ 
мерно при температуре Т — средней температуре теплоносителя в 
канале. 

Лопатку с двухконтурным охлаждением можно рассматривать 
как теплообменный аппарат с контуром промежуточного теплоноси¬ 
теля: один теплообменник — это перо лопатки, второй — радиатор; 
контур промежуточного теплоносителя — заполненные теплоносите¬ 
лем каналы. Соответственно весь теплопередающий контур можно 
разделить на отдельные участки, для каждого из которых тепловой 
поток связан с термическим сопротивлением и температурным напо¬ 
ром. Если принять температуру газа постоянной по высоте лопатки 
и неизменной вдоль ее поверхности вследствие пренебрежимо мало¬ 
го расхолаживания газа за счет охлаждения, то тепловой поток для 
каждого участка будет: 


д = а л Е’ л (Г г - Гл); (6.54) 

(5 — А л і^ Л у(Т л *— Т ЛВ )/6 Л1 (6.55) 

(5 = а жл^кл(?лв — ^жл); (6.56) 

Я = Л- 1 (Т жл - Т жр ); (6.57) 

(? = ^жр^кр(^жр Грв); (6.58) 

^ — Арі^ру(7р В — Тр Н )/<5 р ; (6.59) 

Я = а в т]оГо( Три - Т в ). (6.60) 



Здесь а л , «в, а Ж л и а жр — коэффициенты теплоотдачи к поверхно¬ 
стям пера лопатки, радиатора, канала охлаждения в пере, канала 
охлаждения в радиаторе; Г л — площадь наружной поверхности пе¬ 
ра лопатки; Г лу — условная площадь поверхности стенки пера; Г кл 
— площадь поверхности каналов в пере лопатки; Г кр — площадь 
поверхности каналов в радиаторе; Г ру — условная площадь поверх¬ 
ности стенки радиатора; Го — площадь наружной оребренной по¬ 
верхности радиатора; Т г — температура газа, омывающего лопат¬ 
ку; Т л — средняя температура наружной поверхности пера лопатки; 
Т лв — температура стенки охлаждающих каналов в пере лопатки; 
Т жл — температура теплоносителя в канале пера лопатки; Т жр — 
температура теплоносителя в канале радиатора; Т рв — темпера¬ 
тура стенки каналов охлаждения в радиаторе; Г рн — температура 
наружной стенки радиатора в основании оребрения; А л и А р — те¬ 
плопроводность материала лопатки и радиатора; 6 Л и 6 р — толщина 
стенки пера лопатки и радиатора; К к — термическое сопротивление 
канала; щ — коэффициент эффективности оребренной поверхности. 

При расчете теплопередачи по уравнениям (6.54) и (6.55) исполь¬ 
зуют толщину и условную поверхность стенки сложного профиля. 
Обобщение результатов расчета теплопередачи через стенку слож¬ 
ного профиля, характерную для лопатки или радиатора, выполнен¬ 
ное с использованием аналоговых устройств, позволило определить 

— 2Г «(пн "Ь Дв) ; Г{ у = 0,5(и„ + м в )/, 

где Г ж — площадь живого сечения пера или радиатора; и н — на¬ 
ружный периметр сечения пера или поперечного сечения радиатора; 
и в — суммарный периметр поперечных сечений каналов; I — длина 
пера лопатки или высота радиатора. 

В уравнение (6.60) необходимо вводить некоторую определяю¬ 
щую температуру Т в , которая сама зависит от теплового потока 
и расхода охладителя. Поэтому удобнее вместо уравнений (6.58)- 
(6.60) ввести одно, учитывающее подогрев охладителя, 

^ — ( Т жр — Т во )(1 — е а )срОтв', (6.61) 

где 

а = РорК/(срОтв)] К = [а Ж р + Г кр 6 р /(Г ру \ р ) + Г кр /(Гот]оа в )] 1 . 


464 




Рис. 6.18. Расчетная схема лопатки с двухкон¬ 
турным охлаждением и эпюры температур: 

1 - при однофазном состоянии внутреннего теплоносите¬ 
ля; 2 - наружной стенки радиатора; 3 - внутренней стен¬ 
ки радиатора; 4 ~ жидкости в радиаторе; 5 - жидкости в 
канале пера лопатки; 6 - стенки канала в пере лопатки; 

7- наружной стенки лопатки; 8- газа 

Совместное решение системы уравнений (6.54)-(6.57) и (6.61) по¬ 
зволяет установить связь между расходом С тв , температурой охла¬ 
дителя Т в0 на входе и температурой стенки пера лопатки Т л : 

Т л = (Т т В + Т во )(1 + В)~\ 


где 

В = ^л<Э!г|^л/(-^луЛл) + (-^кл^жл) 1 + В к 1 + [(1 — е а )срОтв] 1 

На рис. 6.18 дана расчетная схема лопатки с двухконтурным 
охлаждением, а также эпюры температур при однофазном состоя¬ 
нии внутреннего теплоносителя. Расчетная эпюра температур по 
каналу имеет ступенчатый характер, здесь же показана сглаженная 
эпюра, отвечающая действительному протеканию процессов тепло¬ 
передачи. Теплообмен на стенке канала в лопатке или радиаторе с 
боковым подводом теплоты описывают уравнением 

N4/ = 0,0192(СгРг)°’ 4 . (6.62) 
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Оно справедливо для каналов, длина которых не превышает 

/шах=1,5(СгРг) 0 -^. 

Определяющим геометрическим размером является длина I ка¬ 
нала, за расчетную принята разность температур стенки и жидко¬ 
сти. Величина К к в формуле (6.57) характеризует термическое со¬ 
противление канала на участке от Т жл до Т жр и равна 


7?к — (Д Т п л Д Т ил 4 - Д Т т + Д Т И р + Д Г П р)д , (6.63) 


где Д Т пл и Д Т п р — изменение температуры, вызванное перестрой¬ 
кой потока на выходе из канала с боковым подводом теплоты соот¬ 
ветственно в пере лопатки и радиаторе; Д Т ил и Д Т ир — изменение 
температуры, вызванное внезапным изменением сечения канала со¬ 
ответственно в пере лопатки и радиаторе; Д Т т — изменение темпе¬ 
ратуры на длине канала с адиабатной стенкой. 

Таким образом, необходимо определить следующие три харак¬ 
терных изменения температуры: 

на участке перестройки потока 


АТ - 

пг 


0,667 


о,пд к (//й) 1 ’ 5 Рг 0 - 068 ' 
АЛЕРг(і/?Л 3 /*/ 2 ) 0 ’ 5 1 


при изменении площади сечения канала 


ДТ • = _ Яі _ 

иг [а#Рг(і/^ 3 /*' 2 ) 0 ’ 5 

на длине канала с адиабатной стенкой 


0,667 


(6.64) 


(6.65) 


Д7Ѵ 


дк^тЮ 1 - 5 *? 4 


-.0,667 


[0,0752А^ а Рг(^/?с? 3 /ц 2 ) 0 ’ 5 ] ^ ^ 

В формулах (6.64)-(6.66) I — длина канала в пере лопатки 
или радиаторе; <1 — диаметр канала в пере лопатки или радиаторе; 
с?а — диаметр канала на участке с адиабатной стенкой (если полость 
общая, то — эквивалентный диаметр полости); / т — длина канала 
с адиабатной стенкой; і — центростремительное ускорение на сред¬ 
нем радиусе участка, а для формул (6.64) и (6.65) — на радиусе, на 
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котором заканчивается канал или происходит скачкообразное изме¬ 
нение сечения; ф к — тепловой поток, приходящийся на один канал; 
ѵ і ^ и /3 соответственно кинематическая вязкость, теплопровод¬ 
ность и коэффициент объемного расширения, отнесенные к средней 
температуре теплоносителя на рассматриваемом участке. 

Если на участке имеются параллельные каналы разного диаме¬ 
тра, то в качестве расчетного принимают канал со среднеарифме¬ 
тическим поперечным сечением, и для него определяют гидравличе¬ 
ский диаметр и тепловой поток на усредненный канал. Константы 
получены экспериментально: для воды Р = 1, Е = 58,8; для жид¬ 
ких металлов Р = 4,6, Е = 8,25, С = 0,0843. Константа ф задана 
экспериментальной кривой, характерные координаты которой следу¬ 
ющие: Р = 0,46, ф = 0,44; Р = 0,263, ф = 0,35; Р = 0,136, ф = 0,315; 
Р = 0,067, ф = 0,315 (Р — относительное изменение площади попе¬ 
речного сечения канала). При использовании воды с параметрами в 
закритическом состоянии характерное давление в канале, по которо¬ 
му принимаются теплофизические характеристики теплоносителя, 
определяют по уравнению (6.53). 

При двухфазном состоянии теплоносителя теплообмен на стенке 
канала лопатки для радиатора с боковым подводом и отводом тепло¬ 
ты описывают критериальным уравнением 

N4/ = 0,67(7*(АгРгК)°' 25 , (6.67) 

справедливым при (Аг Рг _3 К~ 3 ) 0 ’ 25 < 600/(7* и предельной длине 
канала / < / П р = 0,25 хі(АгРг К) 0,25 . Здесь Аг — критерий Архиме¬ 
да; К — критерий фазового перехода; С[ и \і — экспериментальные 
константы (Сі = С п , С щ ; Хі = Хц, Хвд Для цилиндрического и щеле¬ 
вого каналов соответственно). Геометрическим размером, по кото¬ 
рому рассчитаны критерии, входящие в уравнение (6.67), является 
длина канала; в качестве определяющей принята разность темпера¬ 
тур стенки и насыщенного пара. Константа Хі зависит от отноше¬ 
ний действительной температуры Т теплоносителя в канале к его 
критической температуре Т кр и формы поперечного сечения канала; 
константа С г зависит также от отношения действительной длины 
канала к его предельной длине. Значения констант Сі, Хі приведены 
в табл. 6.2. 
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Таблица 6.2. Значения констант С; и х« 


Т/Т кр 

1 Хц 

Хщ 

Значения С п и С щ при /// пр 

0,05 

од 

0,2 

0,4 

0,5 

0,8 

0,3 


0,07 

1,078 

1,05 

1,07 

0,997 

0,968 

0,850 

0,836 

0,669 

0,784 

0,576 


0,6 


0,14 


1,180 

1,340 

ШЦ 

■ 

1,015 

1,102 

0,933 

0,968 


0,735 

0,26 

0,215 

1,175 

1,468 

1,310 

1,495 

1,304 

1,477 

1,215 

1,375 

1,135 

1,277 

1,055 

1,185 

0,9 

0,36 

0,4 

1,175 

1,515 

1,475 

1,555 

1,466 

1,534 

1,381 

1,430 

1,293 

1,330 

1,215 

1,249 


Примечание. В числителе даны значения С ц , в знаменателе — С ш . 


Среди большого числа теплоносителей наибольшее применение 
получили натрий, калий, эвтектический сплав натрия с калием и 
вода. 

При теплоносителе из жидкого металла реализуется модель с од¬ 
нофазным его состоянием. Этой модели свойственны все составляю¬ 
щие термического сопротивления К к канала, рассмотренные выше. 
Кроме того, следует принимать во внимание, что заполнение ло¬ 
патки теплоносителем перед постановкой ее на ротор производят в 
расчете на экстремальный температурный режим (канал заполняют 
расплавленным теплоносителем в условиях вакуума, затем всю ло¬ 
патку подогревают до предполагаемой средней максимальной темпе¬ 
ратуры, удаляя таким образом лишний теплоноситель, и заглушают 
вход). Вследствие этого на всех остальных тепловых режимах над 
зеркалом жидкого металла образуется газовая подушка, и часть дли¬ 
ны каналов в радиаторе исключается из процесса теплопередачи. 

В модели с двухфазным состоянием теплоносителя в процессе те¬ 
плопередачи участвует вся длина каналов радиатора, а термическое 
сопротивление К к канала, в котором теплопередача осуществляется 
за счет массообмена, вырождается. Однако необходимо принять во 
внимание изменение температуры насыщения вдоль длины канала, 
связанное с изменением давления теплоносителя. 

Если теплоносителем является вода, то можно реализовать мо¬ 
дель с одно- и двухфазным состоянием теплоносителя. Вследствие 
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низкой критической температуры воды вторая модель осуществи¬ 
ма лишь при чрезмерно охлажденной лопатке, что нецелесообраз¬ 
но. Теоретические расчеты и эксперименты показали, что вода с 
параметрами в закритическом состоянии является прекрасным те¬ 
плоносителем. При температуре выше 700 ... 750 К она не уступа¬ 
ет по эффективности натрию; давление воды в канале оказывается 
40... 50 МПа, однако и при использовании жидкого натрия давление 
в канале периферийных сечений лопатки может достигать таких же 
значений. 

Жидкие металлические теплоносители можно использовать в 
модели с двухфазным теплоносителем. Среди них наилучшими ха¬ 
рактеристиками обладает натрий. При атмосферном давлении на¬ 
трий кипит при температуре 1154 К, критическая температура 
2273 К, а критическое давление 33,64 МПа. При снижении давления 
в канале ниже атмосферного температура насыщения понижается. 
Например, при р = 0,3 • ІО -2 МПа температура насыщения Т 3 соста¬ 
вляет 873 К. Таким образом, за счет предварительного (при запол¬ 
нении) вакуумирования полостей каналов в лопатке и соответству¬ 
ющего дозированного заполнения их натрием можно создать требу¬ 
емые условия по давлению насыщения для выбранного уровня тем¬ 
ператур. Поскольку давление снаружи лопатки оказывается выше, 
можно создавать тонкостенные, с малым термическим сопротивле¬ 
нием конструкции лопатки типа оболочковой. Особенность расчета 
теплопередачи связана с учетом термического сопротивления Я п в 
канале на границе “пленка жидкого натрия — насыщенный пар”: 

Дп = 228 Т а ѵ а / [/гѴм/Т 5 ] , 

где ѵ 3 — удельный объем пара на линии насыщения; / — коэффици¬ 
ент аккомодации; г — теплота парообразования; М — относитель¬ 
ная молекулярная масса парообразного натрия. 

Насыщенный пар натрия состоит из смеси одно- и двухатом¬ 
ных молекул. Равновесный состав смеси зависит от температуры 
насыщения; с изменением последней соответственно изменяются от¬ 
носительная молекулярная масса, теплота парообразования, а также 
коэффициент аккомодации. В расчетах можно принять следз'ющие 
значения: / = 0,43 при Т 3 = 773 К; / = 0,28 при Т 3 = 873 К и 
/ = 0,14 при Т 3 = 973 К. 
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Глава 7 

ГИДРАВЛИЧЕСКИЙ РАСЧЕТ 
СИСТЕМ ОХЛАЖДЕНИЯ 


7.1. Принципы построения гидравлических сетей 
и основы расчета гидравлических сопротивлений 
в типовых элементах систем охлаждения лопаток 

Согласно приведенным выше уравнениям, теплоотдачу к возду¬ 
ху можно определить, если известна скорость течения, которую, в 
свою очередь, при известной геометрии охлаждающих каналов опре¬ 
деляют по расходу воздуха через них. Лопатка с любой схемой те¬ 
чения воздуха представляет собой сложную систему отдельных ти¬ 
повых участков и элементов с разными гидравлическими сопроти¬ 
влениями. Полный расход охлаждающего воздуха, поступающего 
в лопатку, распределяется по участкам в соответствии с их сопро¬ 
тивлениями. Поэтому для расчета теплоотдачи необходимо опреде¬ 
лить гидравлические сопротивления элементов и в соответствии с 
ними — распределение воздуха по отдельным каналам. 

Сведения о потерях полного давления в лопатке необходимы и 
для правильного выбора начального давления р* 0 воздуха, для опре¬ 
деления потерь, возникающих при выпуске в проточную часть, и 
располагаемой работы при его расширении (в открытых системах 
охлаждения) или потерь, связанных с возвратом воздуха в компрес¬ 
сор (в полузамкнутых системах охлаждения). 

Тепловой и гидравлический расчеты взаимосвязаны: по извест¬ 
ному распределению воздуха по каналам можно определить темпе¬ 
ратуру охлаждаемых участков, а подогрев воздуха в каналах влияет 
на расход воздуха в каждом из них и во всей системе охлаждения. 
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Практически гидравлический и тепловой расчеты приходится вы¬ 
полнять параллельно методом последовательных приближений. Ча¬ 
сто при этом используют приемы поверочных расчетов, т.е. опреде¬ 
ляют распределение воздуха по каналам охлаждения и суммарный 
его расход через сконструированную систему при заданной геоме¬ 
трии каналов. В отличие от этого при проектировочном гидрав¬ 
лическом расчете определяют рациональные геометрические формы 
охлаждающих каналов, расположение их проходных сечений, обес¬ 
печивающих заданный расход охлаждающего воздуха и требуемый 
теплосъем в детали. 

При поверочном гидравлическом расчете системы охлаждения 
вначале на основе предварительных оценок и анализа систем охла¬ 
ждения выполненных образцов намечают площади проходных сече¬ 
ний каналов в первом приближении. Исходной величиной при этом 
является заданный (выбранный) расход охлаждающего воздуха че¬ 
рез рассчитываемую лопатку. Например, для лопаток авиационных 
ГТД с большим ресурсом можно использовать рекомендации, пред¬ 
ложенные КАИ: 

при начальной температуре газа перед турбиной до 1200 К для 
охлаждения замковых частей и удлиненных ножек рабочих лопаток 
и дисков относительный расход охлаждающего воздуха д то = 0,005; 

лопатки можно не охлаждать, если максимальная температура 
газа перед сопловыми лопатками составляет менее 1270 К, а перед 
рабочими лопатками — менее 1170 К; 

превышение температуры торможения газа перед лопаточными 
рядами на каждые 100 К, по сравнению с указанными выше, требует 
повышения относительного расхода воздуха при внутреннем конвек¬ 
тивном охлаждении на Ад т о = 0,008... 0,012 на каждый ряд, при 
комбинированном (конвективном, к которому добавлено пленочное 
охлаждение кромок) на Ад то = 0,006 ... 0,009, цри заградительном 
(пористом, с многослойными материалами) на Ад то — 0,004... 0,006 
на каждый охлаждаемый венец. 

Подогрев воздуха в лопатках в первом приближении при гидрав¬ 
лическом расчете оценивают по формуле АТ* ~ г9(Т л . д — Т в . вх ) (Т л . д 
— допустимая температура внутренней стенки лопатки); при чисто 
внутреннем конвективном охлаждении коэффициент являющийся, 
по существу, коэффициентом термической эффективности охлажда¬ 
ющего воздуха, і? = і?конв = 0,45 ... 0,6; при конвективно-пленочном 
= і? пл = 0,65... 0,75. 
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Размеры каналов могут быть определены по чертежу при эскиз¬ 
ном проектировании. Площади выпускных щелей или отверстий в 
лопатке приближенно рассчитывают на основе уравнения неразрыв¬ 
ности: 


Р'і — Отъ ! 0,0404р.р В ы Х У(А в .ад)/ \/Т* х 


где Отъ — расход охлаждающего воздуха; // — коэффициент расхо¬ 
да; рвых — давление при выходе из охлаждающих каналов; У(А в . а д) 
— газодинамическая функция расхода, определяемая по перепаду 
давлений Рвых/Рвхі ^вх и Рвх — температура и давление воздуха при 
входе в канал. Для лопаток с продольными охлаждающими канала¬ 
ми (л = 0,6... 0,7; для дефлекторных лопаток с поперечным течением 
охладителя р = 0,35 ... 0,45. 

Методы построения гидравлических сетей и гидравлического 
расчета систем охлаждения лопаток газовых турбин основаны на 
том, что любая система охлаждения лопатки может быть предста¬ 
влена в виде соответствующим образом соединенных типовых эле¬ 
ментов (или элементарных соединений), представляющих собой 
эквивалентную расчетную модель системы охлаждения. При со¬ 
ставлении эквивалентной расчетной модели систему охлаждающих 
каналов лопатки делят на отдельные участки (типовые элементы), 
для которых с достаточной степенью точности можно определить 
коэффициенты гидравлического сопротивления. Обычно в качестве 
типовых элементов выбирают участки охлаждающего тракта, пред¬ 
ставляющие собой конструктивно единое целое, для которых зако¬ 
номерности течения воздуха можно описать одной достоверной за¬ 
висимостью. 

Типовые элементы в эквивалентной расчетной модели соединя¬ 
ют как параллельно, так и последовательно, образуя разветвленную 
гидравлическую сеть. При последовательном соединении типовых 
элементов перепад давлений на каждом из них различный, а расход 
воздуха одинаков. При параллельном соединении, наоборот, расход 
воздуха через каждый типовой элемент будет различным, а перепад 
давлений может быть одинаков (например, если типовые элементы 
имеют общие узлы соединений). 

В качестве примера рассмотрим построение эквивалентной рас¬ 
четной модели лопатки со сложным полупетлевым течением воздуха, 
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Рис. 7.1. Схема и тепловая модель охлаждаемой лопатки 
(а) и ее гидравлическая модель ( б ): 

1, 2, ..27 - номера участков тепловой сети; 1, 2, ..20- номера 
узлов гидравлической сети 

конструктивная схема которой дана на рис. 7.1, а (модель предложе¬ 
на Б.М. Галицейским и другими). Внутренняя полость лопатки раз¬ 
делена продольной перегородкой, формирующей полупетлевое тече¬ 
ние воздуха. В передней полости под углом 45° к продольной оси ло¬ 
патки расположены три пары полуребер, соединенных между собой 
цилиндрическими штырьками для организации струйного обдува ее 
внутренней поверхности. В периферийной зоне задней полости уста¬ 
новлены ребро и три ряда штырьков, а в средней и корневой — пять 
рядов штырьков, расположенных в шахматном порядке. Подачу воз¬ 
духа в заднюю полость осуществляют через жиклер, образованный 
при входе в канал. Картина течения воздуха в столь сложной си¬ 
стеме была выявлена при предварительных экспериментах путем 
визуализации течения на прозрачной модели. В результате визуа¬ 
лизации установлено, что в передней полости можно выделить три 
зоны течения: непосредственно по цилиндрическому участку вход¬ 
ной кромки, по концам полуребер и между рядами штырьков. В 
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задней полости охлаждающий воздух распределяется по трем на¬ 
правлениям: вдоль торцевой поверхности лопатки; через отверстия 
в ребре к выходной кромке; вдоль разделительной перегородки (при 
этом осуществляется обтекание штырьков как коллекторной зоны). 
В корневом сечении лопатки наблюдается взаимодействие основного 
потока и потока, поступающего через жиклер. 

На основе экспериментов была разработана эквивалентная сеть 
(рис. 7.1, б'), в которой характерным участкам течения воздуха со¬ 
ответствуют следующие ветви: 20-1, 20-8 — вход в переднюю и 
заднюю полости; 1-2, 2-3, 3~4 — радиальное течение вдоль вход¬ 
ной кромки; 1-а-2, 2-а-З, З-а-4 — истечение через концы наклон¬ 
ных полуребер; 1-6-2, 2-6-3, 3-б~4 — течение между штырьками, 
установленными на полуребрах; 4~5~ поворот потока вдоль входной 
кромки и торцевой поверхности лопатки; 5-6, 6-7, 7-8 — радиальное 
течение в задней полости вдоль перегородки; 5-9 — течение через 
отверстия в ребре; 5-10 — течение вдоль торцевой поверхности ло¬ 
патки; 9-11, 6-12, 7-13, 8-14 — осевое течение через ряды штырьков 
малого диаметра; 10-11, 11-12, 12-13, 13-Ц — радиальное перетека¬ 
ние вдоль рядов штырьков в районе выходной кромки; 10-15, 11-16, 
12-17, 13-18, Ц-19 — осевое течение через ряды штырьков боль¬ 
шого диаметра и через щель в выходной кромке. Взаимодействие 
потоков в канале передней полости моделируется последовательно¬ 
параллельным соединением ветвей в узлах 2, 3, 4■ Составленную 
гидравлическую сеть дополняют информацией о геометрических па¬ 
раметрах каналов и коэффициентах гидравлического сопротивления 
каждой ветви. 

Поверочный гидравлический расчет базируется на известном из 
прикладной газовой динамики принципе независимого воздействия 
возмущений. Суть его состоит в том, что при течении воздуха с 
дозвуковыми скоростями в разветвленных сетях с разделениями и 
слияниями потоков суммарные потери можно находить простым сло¬ 
жением потерь в отдельных типовых элементах. 

Так, если потери энергии выражать в единицах полного давле¬ 
ния р*, то суммарные потери полного давления 

і=п 

ДрЁ = Е Д Р*- (7.1) 

і—\ 

где А— потери полного давления в каждом из п характерных по 
типу сопротивлений элементов охлаждающих каналов. 
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Величины Ар* включают следующие потери давления. 

1. Местные потери давления (на входе, при резком расширении, 
повороте, на выходе и др.), например: 

АРвх = СвхРвх-у-(1 + М вх /4); (7-2) 

АРвых = СвыхРвых 2 ЫХ (1 ^вых/4)> (7*3) 


где Свх> Свых коэффициенты гидравлического сопротивления входа 
в канал и выхода из него, определяемые по справочным данным; в 
скобках этих формул — поправки на сжимаемость потока воздуха. 

2. Потери давления из-за трения, например, в прямом или мало 
изогнутом канале 


ш 


ЛРтр = + N4/4) 


'{т 


Стр (г, 


* 

вых 


Н" Рвых/Р вх 

/Г* х ) 0 ' 64 + 1п 


Рвх 


+ 


Рвх 


Рвых -I Рвых 


-}• 


(7.4) 


где ги вх — скорость охлаждающего воздуха при входе в канал; Стр = 
= А тр / К /с? к — коэффициент гидравлического сопротивления трения; 
А тр — коэффициент трения; / к и д к — длина и гидравлический диа¬ 
метр канала. Изменение вязкости при течении с подогревом прибли¬ 
женно учитывают в формуле (7.4) соотношением (Г* ых /Т* х ) 0 ’ 64 , где 
Т* х , Т* ых — температуры охладителя на входе и выходе из канала. 

Для входной кромки лопатки с поперечным течением воздуха по 
рекомендациям С.З. Копелева вводят поправку к величине Стр в виде 
(Т л /Т вх )°> 64 , где Т л — температура входной кромки лопатки. 

3. Тепловое сопротивление из-за увеличения удельного объема 
воздуха при подогреве его от стенок канала при Стр = 0: 

Ард = Рвх(^вх/2)[(Рвх/Рвых)(^вых/^вх)(1 + Мдх/4)]. 

4. Изменение полного давления в результате подвода (течение 
от оси вращения) или отвода (при течении к оси) механической 
энергии к воздуху в каналах при вращении ротора. Если считать те¬ 
чение изотермическим, то изменение полного давления можно опре¬ 
делить из соотношения 

др = и 2 г дг , 
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где К — газовая постоянная; Т — температура воздуха; и> — часто¬ 
та вращения лопатки; г — текущий радиус, отсчитываемый от оси 
вращения. В результате интегрирования этого уравнения получаем 

~ Рвх{ ех РІ а;2 ( г вы Х - г в 2 х)/(2ЛГ; хл .в Х )] - і}. (7.5) 

Количество уравнений (7.1) равно числу п входящих в систему 
охлаждения типовых элементов. 

Для точек гидравлической сети системы охлаждения, в кото¬ 
рых происходит разделение и слияние потоков (узлов или узловых 
точек), можно записать еще уравнения сохранения массы, исходя из 
того, что в установившихся условиях сумма расходов воздуха, под¬ 
ходящего к узлу и отходящего от него, равна нулю: 

Е^охл = 0. (7.6) 

Количество уравнений вида (7.6) равно числу т узловых точек. 
Система из т+п алгебраических уравнений является замкнутой (ко¬ 
личество уравнений равно числу неизвестных) и в принципе позволя¬ 
ет найти искомые расход и давление охлаждающего воздуха в кана¬ 
ле. Однако аналитическое решение такой задачи часто оказывается 
слишком громоздким (как в приведенном выше примере сложной ги¬ 
дравлической сети), поскольку расход рабочего тела на каждой ветви 
гидравлической сети зависит от многих факторов: геометрических 
характеристик, коэффициента гидравлического сопротивления, сте¬ 
пени подогрева воздуха, чисел Рейнольдса и Маха, режимов течения 
и др. В общем случае зависимость расхода охлаждающего воздуха 
от перепада давлений и степени подогрева на каждой ветви экви¬ 
валентной расчетной схемы является нелинейной, многофакторной, 
что существенно усложняет процедуру расчета. Поэтому приходит¬ 
ся прибегать к приближенным методам, позволяющим с достаточной 
степенью точности проводить гидравлические расчеты с применени¬ 
ем компьютеров. 

Одним из таких методов является метод определения расхода 
рабочего тела в каждой ветви эквивалентной расчетной модели в 
зависимости от перепада давлений для несжимаемой жидкости с по¬ 
следующей корректировкой на сжимаемость. В этом случае расход 
воздуха в рассматриваемой ветви эквивалентной расчетной системы 
определяется соотношением 
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(7.7) 


п.. — и..р.. 

'- г г] — г] 

где Оц — расход охлаждающего воздуха на рассматриваемой 
г—7-ветви; г — номер узла; — номер смежного узла; — коэф¬ 
фициент, учитывающий влияние сжимаемости потока; Р^ — пло¬ 
щадь поперечного сечения ветви; — средняя плотность воздуха; 

С;- = + См і] — коэффициент гидравлического сопротивления 

рассматриваемой ветви (( М ц — местные сопротивления в ней); Ар* - 
— избыточное давление, которое, как показано выше, обусловлено 
действием сил инерции, возникающих при вращении; применитель¬ 
но к рассматриваемой ветви его значение определяют по формуле 
(7.5) при подстановке в нее соответствующих значений параметров: 

А Р*ыіі ~ Рі,{ехр[и> 2 (г? - г?)/(2ДГ ( $)] - і}. 

Здесь р*- — среднее давление на ветви; г г -, — расстояния узлов г 
и ] от оси вращения; Т- — средняя температура воздуха на рассма¬ 
триваемой ветви. Избыточное давление Ар* - принимает положи¬ 
тельное значение, если вектор скорости течения воздуха направлен 
от сечения с меньшим радиусом к сечению с большим радиусом, и 
отрицательное значение — в противном случае. 

Для определения расхода О у охлаждающего воздуха использу¬ 
ют метод последовательных приближений. Если считать воздух не¬ 
сжимаемой средой (кц = 1), то расход находят по формуле (7.7). 
Во втором приближении используют ту же формулу, причем сжима¬ 
емость учитывают выражением 




О определяют с учетом сжимаемости по формуле 

* т Кѵ д(Х)р та . х Ріі 
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Рис. 7.2. Схема сопловой лопатки с продольным течением охлаждаю¬ 
щего воздуха (а); соответствующая ей эквивалентная гидравлическая 
расчетная схема (6) и графики для определения расхода воздуха по 
каналам охлаждения (в): 

0...7- узловые точки; 1-4, 2-5, 3-6 - типовые элементы сопротивления трения 
и сопротивления на выходе из охлаждающих каналов; 8, 9, 10- характеристи¬ 
ки каналов; 11 - суммарная зависимость С охл = /(р*); Сд, Сг , С$ - искомые 
расходы 


/,/ 2 хй 

где ш кр = у ; <дА) — приведенная плотность потока 

массы, д(\) = (“у“)^ Т ( 1 ~ уА 2 )^ 1 А; Л = и/а кр 


денная скорость; а кр 


2 к 
к + 1 


приве- 


КТ — критическая скорость звука; 


и — скорость потока; р тах = тах(рі, р^-); К — газовая постоянная; 

Ттах = ^(ртах). 


На практике в большинстве случаев этот метод оказывается до¬ 
статочно громоздким. 

Для простых гидравлических систем могут быть использованы 
графические методы расчета. В качестве примера применения од¬ 
ного из таких методов, предложенного ИТТФ, рассмотрим расчет 
простой конвективной системы охлаждения сопловой лопатки с про¬ 
дольным течением охлаждающего воздуха (рис. 7.2). Будем считать 
заданными: суммарный расход (? 0Х лЕ охлаждающего воздуха через 
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лопатку, давление Рохл.вх и температуру Т* хл ъх воздуха на входе в 
лопатку. При параллельном соединении типовых элементов (ветвей 
3-5 и 3-6 ) между двумя узловыми точками (0 и 7) перепад 
давления на всех ветвях будет одинаковым и равным перепаду да¬ 
вления между узловыми точками: Др*_ 4 = Др|_ 5 = Др|_ б = Др*_ ? . 

Расход воздуха в каждом канале (типовом элементе) будет раз¬ 
ным, но в узловых точках системы (?цо) = 

Расчет течения воздуха через каждый типовой элемент (ветвь) 
начинается с той точки, в которой известно давление (в рассматри¬ 
ваемом случае точка 0 ). Поскольку перепад давлений в каждом ти¬ 
повом элементе зависит от расхода воздуха, который заранее не из¬ 
вестен, выбирают реально возможный диапазон расхода воздуха и 
определяют по соотношению (7.7) для каждой ветви (канала) гра¬ 
фическую зависимость перепада давлений и давления на выходе из 
лопатки от расхода воздуха. Тем самым давление и перепад давле¬ 
ний находят для всей эквивалентной расчетной схемы (см. рис. 7.2). 
Заданному суммарному расходу воздуха СохлЕ на кривой 11 соот¬ 
ветствует точка А, определяющая давление на выходе р* ых и потери 
давления Ар% = р* х — р* ых . Изобара, проведенная из точки А до 
пересечения с кривыми 8, 9, 10 в соответствующих точках В , С, Б, 
определяет расходы через каждый из каналов — С\, 0% и Оз. 

Как указано выше, большое распространение в сопловых лопат¬ 
ках получили дефлекторные конструкции с поперечным течением 
охлаждающего воздуха. Детальное исследование гидравлических со¬ 
противлений в таких лопатках выполнено С.З. Копелевым и С.В. Гу¬ 
ровым. Учитывая, что доля потерь на трение в каналах вдоль спин¬ 
ки и вогнутой поверхности в таких лопатках мала, авторы пред¬ 
ложили определять расход воздуха через такую лопатку с учетом 
одностороннего подогрева воздуха по формуле 

п _ _ Стіртрз^з _ 

°"~ \/[С1(Гзт) 2 К + Сз]Г 0 *’ 

где С пр — величина, определяемая по экспериментальным данным в 
зависимости от располагаемого перепада давлений тг л = РвхІР (Рвх — 
давление на входе в охлаждающие каналы; р — статическое давле¬ 
ние в месте выдува (при выдуве в кромку р = р 2 , т.е. равно давле¬ 
нию за сопловой решеткой)); Гз, рз — площадь проходного сечения 
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внутренней полости лопатки и статическое давление на выходе из 
участка 3 (см. рис. 6.5); параметр 


т 


1 + (Сі/Се)Ш/Л) 2 ( -. ^°*ду Ф°' 64 -1 


Т* + А Т 


о а 


-0,5 


П 


Т* + АТ 


— поправка на неизотермичность течения; (ь Сз, Се — коэффициен¬ 
ты гидравлического сопротивления участков 1 и 3, а также сум¬ 
марный; То и Т 0 * — площадь проходного сечения и температура 
торможения охлаждающего воздуха на входе в систему охлаждения; 
АТ — повышение температуры охлаждающего воздуха; Ф — по¬ 
правка на вязкость. 


7.2. Гидравлические характеристики 
охлаждающих трактов составных 
проницаемых оболочек 

В п. 5.1.2 были показаны достоинства СПО для лопаток и приве¬ 
дены примеры таких оболочек (см. рис. 5.17 и 5.18), в п. 6.2.3 отра¬ 
жены подходы к расчету теплоотдачи в них. 

Коэффициенты гидравлического сопротивления в СПО опреде¬ 
ляют по формулам, полученным в результате обобщения опытных 
данных, полученных в МГТУ, КАИ и других организациях. Разме¬ 
ры проходных сечений в СПО обычно имеют порядок 10 -1 мм, а при 
условии предварительной очистки воздуха, поступающего в лопат¬ 
ку, эти размеры могут быть еще меньше. 

Малые размеры внутренних каналов СПО позволяют исполь¬ 
зовать для обобщения суммарных гидравлических характеристик 
подход, основанный на формуле Дарси и квадратичной зависимости 
между скоростью фильтрации и перепадом давлений при турбулент¬ 
ном режиме течения: 

с Рвх ~ Рвых /у о\ 

ВТ&ОЪР' [ } 

где р* х , р* ых — давления торможения охлаждающего воздуха на вхо¬ 
де в СПО и выходе из них; 8 — толщина СПО; О уа — удельный 
расход охлаждающего воздуха; /? — инерционный коэффициент ги¬ 
дравлического сопротивления. 
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Рис. 7.3. Зависимость коэффициента суммар¬ 
ных гидравлических сопротивлений СПО от 
числа Рейнольдса 


Потери от инерционных сил в диапазоне изменения удельного 
расхода охлаждающего воздуха, характерного для систем охлажде¬ 
ния газовых турбин, примерно на порядок превышают вклад вяз¬ 
костных сил в суммарное гидравлическое сопротивление. Прак¬ 
тически у всех СПО коэффициент вязкостного сопротивления а = 
= (0,1... 0,5) • 10 12 м~ 2 , тогда как инерционный коэффициент со¬ 
противления изменяется на несколько порядков. Поэтому обобще¬ 
ние опытных данных для практически важного диапазона удельных 
расходов охлаждающего воздуха может быть выполнено при фикси¬ 
рованном значении коэффициента вязкостного сопротивления, рав¬ 
ного среднему: а ср и 0,3 • ІО 12 м~ 2 . Результаты такого обобщения 
представлены на рис. 7.3; получена зависимость коэффициента сум¬ 
марных гидравлических сопротивлений СПО от числа Рейнольдса, 
рассчитываемого по отношению /3/а, т.е. по отношению инерцион¬ 
ного коэффициента гидравлического сопротивления к коэффициенту 
вязкостного сопротивления: 


* = 


2 

& е /?/а 


+ 2 . 


Одной из особенностей охлаждающих трактов СПО является на¬ 
личие участков с перепускными отверстиями, по которым воздух по¬ 
дают в щелевые или прямоугольные каналы, стесненные перемыч¬ 
ками или ребрами. Для расчета, например, СПО с квадратными 
перемычками (см. рис. 5.18) требуются опытные данные о гидрав¬ 
лическом сопротивлении двух элементов: элемента со вдувом в ще¬ 
левой канал с квадратными перемычками и элемента с оттоком из 
щелевого канала с квадратными перемычками. Опытные зависимо¬ 
сти С = /(Не) для этих элементов при изменении относительного 
шага перемычек от 1,7 до 2,6 приведены на рис. 7.4, а и 7.5, а. При 


16 - 10681 
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Рис. 7.4. Графики гидравлического сопротивления при вдуве воздуха 
в щелевой канал: 

а - с квадратными перемычками; б - с круглыми перемычками; о — і = 2,6; 
V - і = 2,2; А - і = 1,9; □ - 7 = 1,7 



Рис. 7.5. Графики гидравлического сопротивления при оттоке 
воздуха из щелевого канала: 

а - с квадратными перемычками; б - с круглыми перемычками; о—I = 2,6; 

V - 7 = 2,2; А-і= 1,9; □ - I = 1,7 

использовании в СПО аналогичной схемы круглых перемычек (типа 
тех, которые показаны на рис. 5.17) коэффициенты гидравлического 
сопротивления характерных элементов имеют вид, представленный 
на рис. 7.4, б и 7.5, б. 

При оценке перепадов давлений для обеспечения заданных рас¬ 
ходов охлаждающего воздуха через СПО учитывают потери полного 
давления на входной поверхности проницаемых стенок. 

В случае дискретного подвода воздуха по нормали к входной 
перфорированной поверхности коэффициенты гидравлического со¬ 
противления необходимо определять с учетом взаимодействия нате¬ 
кающих струй с перфорированной входной поверхностью. 

При определении коэффициента гидравлического сопротивления 
на входной перфорированной пластине со струйным обдувом полное 
давление на входе определялось по сумме статического давления и 
динамической составляющей, вычисленной по среднерасходной ско¬ 
рости. При изменении относительного расстояния между перфори¬ 
рованными пластинами Н = Н/б а от 4 до 8 коэффициент гидрав¬ 
лического сопротивления См практически не изменяется (рис. 7.6). 
Согласно данным Е.П. Дыбана, А.И. Мазура, гидравлическое сопро¬ 
тивление должно изменяться при варьировании величины Н в более 
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Рис. 7.6. Схема опытного участка для 
исследования теплоотдачи и гидравличе¬ 
ского сопротивления на входной перфо¬ 
рированной поверхности при подводе 
охладителя по нормали: 

1 - “душирующая” пластина; & - охлаждаемая 
пластина 

широком диапазоне, когда изменяются потери от смешения струй и 
интенсивность вихреобразования после натекания струй на поверх¬ 
ность. Влияние относительного шага в пластине (часто называе¬ 
мой “душирующей”), через которую осуществляют подвод воздуха 
к охлаждаемой пластине, более существенно. В исследованном диа¬ 
пазоне изменения относительного шага отверстий душирующей пла¬ 
стины і я = 1,5... 12 коэффициент сопротивления ^ вх возрастает по 
зависимости, близкой к экспоненциальной. При увеличении і а от 8 
до 12 он увеличивается более чем в 2 раза. 

7.3. Гидравлические сопротивления 
при течении охлаждающего воздуха 
вблизи диска 

Турбинные диски могут иметь радиальный, струйный обдувы 
охлаждающим воздухом или комбинацию этих видов обдува (см. 
п. 5.4.1). На боковой поверхности диска пограничный слой обыч¬ 
но турбулентный, к тому же подача воздуха в осевой зазор через 
кольцевую щель, по данным ИТТФ, снижает критическое число 
Кец, = иг 2 /ѵ до 9 • ІО 4 , а при вдуве воздуха в зазор через отдель¬ 
ные отверстия — до ІО 4 . 

Чтобы рассчитать гидравлические сопротивления при течении 
охлаждающего воздуха около боковой поверхности диска, необходи¬ 
мо знать начальный коэффициент закрутки потока в зазоре, интен¬ 
сивность циркуляционных течений, а также перепад давлений воз¬ 
духа в зазоре по радиусу диска. 


іб* 
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В качестве характеристик течения жидкости вблизи вращаю¬ 
щегося диска обычно используют начальный коэффициент закрутки 
потока /3(^о = ѵ и о/(шго) и кинематический фактор К ѵ — шг/ѵ г , где го, 
ѵ и о — радиус подачи охлаждающего воздуха и окружная скорость 
на этом радиусе; ѵ г — радиальная составляющая скорости. 

Характер течения воздуха в зазоре зависит от скорости враще¬ 
ния диска, ширины осевого зазора, наличия отверстий для подачи 
или отвода воздуха, их размеров, а также от расхода охлаждающего 
воздуха. 

При небольшой ширине з осевого зазора пограничные слои на 
вращающемся диске и поверхности статора или дефлектора (покрыв¬ 
ного диска), вращающегося вместе с основным диском, смыкаются. 
Согласно данным В.М. Капиноса, смыкание слоев происходит при 
з/г п < 0,06, где г п — периферийный радиус диска. При значи¬ 
тельной ширине зазора образуются раздельные пограничные слои 
с ядром потока между ними. 

При радиальном обдуве диска расчет гидродинамических па¬ 
раметров течения в зазоре около диска намного сложнее, чем при 
отсутствии принудительной подачи охлаждающего воздуха, поэто¬ 
му теоретическое решение подобной задачи возможно лишь при вве¬ 
дении ряда упрощений и использовании полуэмпирических методов 
исследования. Такие методы применительно к рассматриваемой за¬ 
даче разработаны В.М. Капиносом и Л.А. Дорфманом. 

В первом приближении для диска с дефлектором коэффициент 
закрутки потока может быть определен по эмпирической зависимо¬ 
сти Бузника 

0<Р = 1 - 0ехр(-О,37Ау)](1 + І/Щг) - 1/Цм 
где ку = 0 ... 5. 

Зная коэффициент закрутки потока, можно определить все 
основные гидравлические характеристики потока в зазоре между 
диском и покрывным диском. 

Для случая смыкающихся пограничных слоев на радиусе пода¬ 
чи охлаждающего воздуха при его течении между диском и враща¬ 
ющимся вместе с ним дефлектором в направлении от оси вращения 
ротора радиальная составляющая скорости ѵ г может быть опреде¬ 
лена из уравнения неразрывности: ѵ г = гуц го/г, а тангенциальная 
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составляющая, согласно данным Г.А. Артемова и А. Я. Шквара, — 
по формуле 

Ѵи = ^ио{о,0135го I (гз/2)Кі Ке~ 0 0,25 [1 - (го/г) 1 - 25 ] + (г/г 0 ) 0 ’ 73 }, 


где Ке г о = ѵ г оз/(2ѵ) — число Рейнольдса, определенное по соста¬ 
вляющей скорости на радиусе го начального сечения; 5 — ширина 
зазора между дисками; ѵ г о, ѵ и о — радиальная и тангенциальная со¬ 
ставляющие скорости на радиусе го; коэффициент 


Кі = |8Іп 0 ’ 75 а в (зіп 2 а в + 1)[0, 78 — 0,293(зіп 2 а в — 

— сов 2 а в )/(1 + зіп 2 а в ) — 0,188 зіп 2 а в соз 2 а в /(4зіп 4 а в + 

+ соз 4 а в + 2 зіп 2 а в соз 2 а в 



а в — угол между скоростью потока в центре зазора и окружным 
направлением. 

Перепад давлений по радиусу диска для рассматриваемого слу¬ 
чая рассчитывают по формуле 

Ар = Ро - Р + Ѵ “ ] + ^[1 - (г,/г) 2 ]. (7.9) 


где 


Р 0 -Р = (рѵ1 0 /2){к 2 г 2 0 / [(з/2)і% 2 а в (1/г 2 - 1/г?)]- 


~Кг /[(• 5 /2)(г 0,75 - г 0 °’ 75 )] - ! (ѵІ/ѵ 2 и о) Лг}; 

Го 


К 2 = 0,78 - 0,585/(2 + с1§ 2 а в ) - 0,188/(41§ 2 а в + с і§ 2 а в + 2); 

К 3 = 0,0225Ке“°' 25 ^іпа, + сорЩа, + Ч 8 а,_) 
ги соз 2 а в зіп“ и > 25 а в 

К± = 0,78 - 0,585/(2 + с1§ 2 а в ) + 0,188/(4 + сі§ 4 а в + 2сі § 2 а в ). 


Результаты расчетов по формуле (7.9) хорошо согласуются с опыт¬ 
ными данными. 

Обычно охлаждающий воздух проходит через систему отвер¬ 
стий вблизи оси двигателя и далее выходит в зазоры, обтекая бо¬ 
ковые поверхности дисков. В этой связи возникает необходимость 


485 




Рис. 7.7. Опытная зависимость ц = /(шг/ѵ„я) 

расчета гидравлических характеристик воздуха, протекающего че¬ 
рез отверстия во вращающемся диске. 

Экспериментально обнаружено, что коэффициент расхода через 
отверстия заметно уменьшается с увеличением отношения скорости 
вращения отверстия к скорости протекания воздуха через него. Ко¬ 
эффициент расхода при неподвижном диске и вращении его с малой 
скоростью зависит от геометрии отверстий и может быть определен 
по зависимости для отверстий в пластине. 

Как видно на рис. 7.7, при больших угловых скоростях и коэф¬ 
фициент расхода ц приближается к значению 0,22. 

Гидродинамические характеристики потока в зазоре около вра¬ 
щающегося диска зависят от распределения скоростей по его ради¬ 
усу. В результате опытных исследований характера течения охла¬ 
ждающего воздуха между диском и покрывным дефлектором уста¬ 
новлено, что при увеличении ширины осевого зазора и угловой ско¬ 
рости вращения дисков радиальная составляющая ѵ г уменьшается. 
Увеличение расхода охлаждающего воздуха через зазор ведет к уве¬ 
личению радиальной составляющей скорости ѵ г . 

Тангенциальная составляющая ѵ и относительной скорости ста¬ 
новится больше с увеличением ширины рабочего зазора и частоты 
вращения дисков. Ее значение максимально в середине меж дисково¬ 
го зазора, а по мере приближения к поверхности диска уменьшается. 
Гидравлические характеристики в зазоре между вращающимся дис¬ 
ком и статором также зависят от расхода охлаждающего воздуха 
через зазор и от того, смыкаются или нет пограничные слои в зазо¬ 
ре- 

Теоретическое решение задачи о течении воздуха в радиальном 
направлении от оси к периферии диска в зазоре между вращающим¬ 
ся диском и статором для случая смыкающихся пограничных слоев 
получено Л.А. Дорфманом. Предполагалось, что воздух подводился 
через центральное отверстие радиусом го, выполненное в статоре. 
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Напряжение трения на поверхности вращающегося диска опре¬ 
деляли по уравнению момента количества движения и из закономер¬ 
ности распределения тангенциальной скорости по толщине погра¬ 
ничного слоя около вращающегося диска 

Ѵи)/ ѵ охл = 8,74(у'У 0 хл/^ / ) ’ ) (7.10) 


где ѵ 0 хл — скорость охлаждающего воздуха, подаваемого для ради¬ 
ального обдува диска; у — координата вдоль оси вращения диска. 
Профили скорости задавались на основе данных для турбулентного 
течения в трубах и вдоль плоской стенки. 

Численное решение уравнения момента количества движения с 
учетом закономерности (7.10) позволило получить распределение ко¬ 
эффициента закрутки потока /3^ в зависимости от радиуса диска и 
параметра А, определяемого по формуле 

Л = 0,0268іѵ„К.е-°' 25 (г п /з) 5 / 4 (го/г п ) п / 4 . 


При наличии начальной закрутки 

^ = %(^\ + (ф^' хр {ті А 



где — решение для начального условия (г/го) = 1; /З^о = 0. 

Зависимость /3^ = /(г/го) дает возможность вычислить коэф¬ 
фициент момента сопротивления 

ги/га 

Си = 0,337(г„/г п ) 19 / 4 Ке- 1 / 4 (Ѵг п )- 1 / 4 [ (г/г„) 15 / 4 (1 -^) 15 / 4 і(г/г 0 ). 

1 


Относительный коэффициент момента сопротивления для диска 
без дефлектора при течении воздуха от оси к периферии диска можно 
рассчитывать по соотношению, предложенному М.И. Цаплиным, 

^ п 9 / $/г п \-°Д 55 
с„,отн = 0,0795Кс^ 2 ( ' г " 0 _ г ) 

где Ке отн = ^г„(1 — ѵ и )р/ц — число Рейнольдса, определенное по 
относительной скорости воздуха в зазоре; ѵ и — относительная ско- 


487 



ростъ закрутки среды в зазоре между диском и статором на перифе¬ 
рии. Диапазон изменения безразмерного массового расхода воздуха 
в зазоре 0 охл = 0 охл /(ри!г1) = 10 —3 ... 9 • 10~ 3 ; з/г п = 0,03... 0,1. 
Получено, что коэффициент с м для диска, вращающегося около не¬ 
подвижной поверхности, может на 20 ... 45 % превышать коэффици¬ 
ент момента сопротивления для диска, вращающегося в свободном 
пространстве. 

Для повышения КПД ступени турбины при обдуве диска пото¬ 
ком воздуха, текущим от оси к периферии, целесообразна установка 
лопаточного аппарата на периферии статора, который уменьшает 
угол между направлением потока газа в проточной части у корневого 
сечения ступени и направлением течения вытекающего в проточную 
часть охлаждающего воздуха. 

Исследование особенностей течения охлаждающего воздуха в на¬ 
правлении от периферии к оси вращения в зазоре между вращаю¬ 
щимся диском и статором было выполнено Цаплиным при следую¬ 
щих упрощениях: вторичные течения не учитывались; коэффициент 
трения по радиусу считался постоянным; предполагалось, что тре¬ 
ние о диск и статор изменяет количество движения лишь в танген¬ 
циальном направлении; неизотермичность не учитывалась. Задача 
была решена для случая несмыкающихся пограничных слоев. 

Теоретический анализ показал, что тангенциальная составляю¬ 
щая скорости зависит от трех параметров: безразмерной величины 
а = 27гс тр .дШГд /О (О — объемный расход воздуха); начального зна¬ 
чения относительной тангенциальной скорости ѵ ип на периферий¬ 
ном радиусе диска и относительного коэффициента трения на стен¬ 
ке Стр = Стр.ст/стр.д, где с трхт , с тр .д — коэффициенты трения стенки 
статора и вращающегося диска. На рис. 7.8 приведены соотношения 
соответствующих параметров при исследованном течении воздуха. 

Результаты теоретического исследования показали, что при 
больших массовых расходах и прочих равных условиях характер из¬ 
менения относительной скорости ѵ и практически не меняется. С 
уменьшением расхода воздуха работа сил трения может существен¬ 
но влиять на характер изменения ѵ и /(шг), причем с увеличением 
коэффициента сопротивления трению неподвижной стенки наблюда¬ 
ется заметное уменьшение скорости закрутки в периферийной части. 
При уменьшении коэффициента начальной закрутки воздуха до нуля 
поток получает закрутку из-за трения о ’ідиск. 
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Рис. 7.8. Графики зависимости ѵ и /(о;г) = /(г/г п ) 
при течении воздуха от периферии к оси вра¬ 
щения в зазоре между вращающимся диском и 
статором при Стр = 0, 667: 

' ' д — 10) — — — — д — 1) 1 ѵ и ц — ——1) 

2 — Ѵип — 0,85 3 — Ѵ и п — — 0 , 65 ^ — Ѵ и п = — 0,45 

5 - Ѵип = -0, 2 

Зависимость р/р п = /(г/г п ) при различных значениях о, про¬ 
порциональных /?^о, показана на рис. 7.9. 

Если тангенциальную и радиальную составляющие скорости 
выбрать такими, как в радиальном диффузоре, и на этой основе вы¬ 
полнить численное решение интегрального соотношения импульсов, 
то можно получить результаты, более близкие по физическому смы¬ 
слу к реальной картине течения. Так, Л.П. Сафоновым для случая 
смыкающихся пограничных слоев в зазоре между вращающимся дис¬ 
ком и статором было уточнено распределение тангенциальной соста¬ 
вляющей скорости при центростремительном течении. На рис. 7.10 
приведены результаты расчета при /9^о =0,6. При расчетах предпо- 
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Рис. 7.9. Графики зависимости р/р п = /(г/г п ) при течении 
воздуха от периферии к оси вращения и при с тр = 0,667: 

_- а = 0,1; _ — а = 1; ___ ... _ - а = 10; 1 - ѵ ип — 0, 8; 

2 Vип — 0 , 4 і «9 ип — 05 Ѵип — 15 5 ~ Ѵип = 0 , 65 ^ — Ѵип :=: 0,2 



Рис. 7.10. Графики зависимости ѵ и /(ѵг) и 
(ри - р)/(рѵ 2 гІ) от г/гп для зазора между 
вращающимся диском и статором при те¬ 
чении воздуха от периферии к оси враще¬ 
ния: (_- расчет по данным А.П. Са¬ 
фонова; -- расчет по данным 

В.А.Бубнова) 
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лагалось, что относительный объемный расход воздуха через зазор 
в радиальном направлении О г = С г /(2жг^шз) = 0,01... 0,04. При 
этом методе удовлетворительное согласование с опытными данны¬ 
ми получают только в случае С г > 0,02. При О г < 0,02 из-за на¬ 
личия интенсивных циркуляционных течений результаты расчета с 
опытными данными согласуются хуже. 

Подводя итог изложенному материалу о течении воздуха в зазо¬ 
ре между вращающимся диском и статором в направлении от пери¬ 
ферии к оси вращения, следует отметить, что систематизированных 
опытных исследований гидродинамики для рассматриваемого слу¬ 
чая недостаточно для выявления надежной картины течения, опре¬ 
деления гидравлических сопротивлений и теплообмена. 



Глава 8 


РАСЧЕТ ТЕМПЕРАТУРНОГО СОСТОЯНИЯ 
ОХЛАЖДАЕМЫХ ДЕТАЛЕЙ ГАЗОВЫХ ТУРБИН 
В СТАЦИОНАРНЫХ И НЕСТАЦИОНАРНЫХ 

УСЛОВИЯХ 

8.1. Задачи расчета температурных полей 
в охлаждаемых деталях газовых турбин 

Расчет теплоотдачи лопаткам и другим деталям роторов и кор¬ 
пусов газовых турбин, определение характеристик теплообмена вну¬ 
три охлаждаемых деталей, как и гидравлический расчет систем 
охлаждения, являются необходимыми этапами расчета теплового со¬ 
стояния и в конечном счете определения прочности и долговечности 
этих деталей. Однако для разработки систем охлаждения, обеспе¬ 
чивающих работоспособность и долговечность деталей, необходи¬ 
мо иметь надежные сведения о температурном состоянии деталей. 
Установленные расчетным или опытным путем температурные поля 
позволяют с учетом действующих статических и динамических на¬ 
грузок выполнить обоснованный выбор материала и способа охлаж¬ 
дения. 

Наиболее достоверные результаты при определении температур¬ 
ных полей получают в случае проведения экспериментальных иссле¬ 
дований опытных образцов или моделей деталей, однако для это¬ 
го требуются специальные установки, оборудование, приборы, изме¬ 
рительные средства, поэтому эксперименты являются длительным, 
сложным и дорогостоящим мероприятием. Вместе с тем успехи, до¬ 
стигнутые в разработке фундаментальных проблем теории тепло¬ 
обмена, широкое распространение высокопроизводительных быстро¬ 
действующих компьютеров позволяют на этапах проектных и дово- 
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дочных работ применять расчетные методы определения темпера¬ 
турного состояния деталей и узлов. Расчетные методы, состоящие 
в решении уравнений теплопроводности, описывающих изменение 
температуры материала в пространственно-временной системе коор¬ 
динат, по сравнению с экспериментальными позволяют с минималь¬ 
ными затратами труда и времени оптимизировать конструируемую 
деталь. 

Основной недостаток расчетных методов — наличие вычисли¬ 
тельной погрешности, связанной с теми или иными допущениями, 
влияние которых на конечный результат расчета не всегда поддает¬ 
ся надежной предварительной оценке. Кроме того, точность расчета 
температурного состояния зависит и от достоверности используе¬ 
мых в расчете граничных условий теплообмена. 

В общем случае для определения расчетным путем температур¬ 
ного состояния охлаждаемых деталей газовых турбин необходимо 
решить нестационарную пространственную нелинейную задачу те¬ 
плопроводности : 


д_( х дТ\ д_/ дТ\ 

дх \ дх ) ду \ ду ) 




( 8 . 1 ) 


где Т — температура; х, у, г — координаты; і — время; Л, с р , р — 
соответственно теплопроводность, удельная теплоемкость и плот¬ 
ность материала детали. 

При решении конкретных задач уравнение (8.1) дополняют усло¬ 
виями однозначности, включающими в себя геометрические и физи¬ 
ческие параметры, а также начальные и граничные условия. В слу¬ 
чае расчета температурного состояния деталей газотурбинных дви¬ 
гателей наиболее часто используют граничные условия третьего ро¬ 
да. При этом предполагают, что заданными являются температура 
окружающей среды (газа или охлаждающего воздуха) и коэффициен¬ 
ты теплоотдачи как функции координат и времени. Аналитическое 
представление граничных условий третьего рода имеет вид: 
для поверхности детали со стороны газа 

- А ©» = а ' (г *- г » ); (8 - 2) 


для поверхности детали со стороны охлаждающего воздуха 


-А 



— Оіг\ 


і(Гиі — Сд), 


(8.3) 


493 



где Т ш — температура поверхности детали; Т*, Т* хл , а т , 0 і охл со¬ 
ответственно температуры торможения газа и охлаждающего воз- 

(дТ\ 

духа и их коэффициенты теплоотдачи; — производная тем¬ 

пературы в направлении нормали к поверхности. Граничное условие 

(8.2) получено для внешнего контура лопатки из баланса теплоты, 
передаваемой конвекцией от газа к единице поверхности лопатки и 
отводимой теплопроводностью в тело лопатки. Граничное условие 

(8.3) означает, что на поверхности охлаждающих каналов опреде¬ 
ленной площади подводимая теплопроводностью материала теплота 
равна теплоте, отводимой конвекцией охладителя. В выражениях 
(8.2) и (8.3) знак градиента температуры определен таким образом, 
что положительным градиент считается в направлении возрастания 
температуры. Это происходит на внешнем контуре, где совпадают 
направления внешней нормали и положительного градиента темпе¬ 
ратуры. 

Кроме того, при решении задач теплопроводности применитель¬ 
но к деталям ГТД используют следующие типы граничных условий: 

первого рода, заключающиеся в задании распределения темпе¬ 
ратуры поверхности детали как функции координат и времени; 

второго рода, при которых задают распределение плотностей 
теплового потока на поверхности детали, 



четвертого рода, которые в предположении идеального контакта 
между поверхностями двух (индексы “1” и “2”) стыкующихся дета¬ 
лей (или слоев из различных материалов) заключаются в равенствах 

Гі = Г 2 = Ти (8.5) 

Ч2).-Ч2). <м> 

на поверхности соприкосновения деталей (слоев). 

Методы решения задач теплопроводности классифицируют по 
различным признакам. Один из них — форма, в которой получают 
результаты решения. По этому признаку различают методы анали¬ 
тические и численные. Все численные методы являются приближен¬ 
ными, а аналитические — как точными, так и приближенными. 
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Аналитические методы по сравнению с численными дают воз¬ 
можность получать более наглядные результаты решения, позволя¬ 
ющие всесторонне анализировать влияние разлйчных исходных фак¬ 
торов и параметров на результат. Однако часто при практической 
реализации аналитических решений окончательный результат полу¬ 
чают также с использованием численных методов, например методов 
вычисления входящих в решения интегралов со сложными подынте¬ 
гральными функциями. 

В практике газотурбостроения аналитические методы применя¬ 
ют редко, в основном при решении задач теплопроводности в упро¬ 
щенной (например, в одномерной) постановке и при стационарных 
условиях. 

При решении двух- и трехмерных задач теплопроводности, осо¬ 
бенно при нестационарных условиях, используют численные методы 
расчета, при этом результаты получают с точностью, приемлемой 
для практики конструирования. Вместе с тем решение задач в об¬ 
щей постановке, т.е. с учетом сложной конфигурации деталей, пе¬ 
ременности теплофизических свойств и граничных условий теплооб¬ 
мена, представляет значительные трудности даже при применении 
численных методов расчета. Поэтому приходится применять упро¬ 
щенные расчетные схемы. 

Наиболее широко используемое упрощение — переход от трех¬ 
мерной задачи к двух- и одномерной. Однако такой переход оправ¬ 
дан лишь для очень узкого круга задач. К таким задачам относят, 
например, решение одномерной задачи стационарной теплопроводно¬ 
сти для сплошной лопатки, охлаждаемой теплоотводом в диск; опре¬ 
деление усредненных в сечении температур по высоте тонкостенных 
охлаждаемых лопаток с дефлекторами. Для лопаток других кон¬ 
струкций одномерную задачу следует дополнять еще и определени¬ 
ем температур в нескольких сечениях по длине лопатки. Особенно 
существенные погрешности при переходе от трехмерных к двух- и 
одномерным задачам теплопроводности наблюдаются в наиболее на¬ 
пряженной прикорневой зоне рабочих лопаток. Использование двух¬ 
мерных методов расчета во многих случаях приводит к неприемле¬ 
мым погрешностям и при определении температур в лопатках с пле¬ 
ночным охлаждением, а также с интенсификаторами теплообмена в 
виде ребер, штырьков и т.п. 
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Применяют также одномерное решение стационарной задачи о 
распределении температуры по радиусу диска осевой турбины; в ре¬ 
зультате решения определяют среднюю по толщине диска темпера¬ 
туру, хотя, как известно, во многих случаях такого решения недоста¬ 
точно для получения надежных данных о прочности диска. Кроме 
того, в зоне замковых соединений дисков осевых турбин темпера¬ 
турное поле имеет явно выраженный трехмерный характер, и даже 
при решении двухмерной задачи определения температур в этой зоне 
погрешность может превышать допустимое значение. 

Погрешность расчета температурного состояния детали во мно¬ 
гом определяется точностью задания граничных условий, и в главе 5 
на это обстоятельство было обращено особое внимание. 

При решении нестационарных задач дополнительным источни¬ 
ком погрешности может служить неточность учета продолжитель¬ 
ности и характера изменения во времени параметров газа и охла¬ 
ждающего воздуха. 

Детали газовых турбин работают при значительных перепа¬ 
дах температур, изменяющихся и в объемах деталей, и во времени. 
В этих условиях теплофизические характеристики — теплопровод¬ 
ность А и теплоемкость с р , — входящие в уравнение (8.1), являются 
функциями температуры, и уравнение теплопроводности становится 
нелинейным, в результате чего задача еще более усложняется. 

Далее будут рассмотрены типовые методы, позволяющие на раз¬ 
личных этапах конструирования деталей турбин выполнять как оце¬ 
ночные (весьма приближенные), так и более точные детальные рас¬ 
четы их температурного состояния. 

8.2. Расчет температурного состояния 
сопловых лопаток с продольным и поперечным 
течениями охлаждающего воздуха 

Упрощенные методы поверочного расчета температур сопло¬ 
вой лопатки с продольным течением охлаждающего воздуха, осно¬ 
ванные на одномерной теории теплопроводности при стационарных 
условиях, разработаны в КАИ. 

Одним из таких методов является метод определения темпера¬ 
тур в тонкостенной сопловой лопатке, в которой передачей теплоты 
излучением от газа к стенке, теплопроводностью по стенке и тепло¬ 
передачей через разделительные перегородки внутри лопатки можно 
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пренебречь. При этом расход возду¬ 
ха и его распределение по элементам 
считают заданными. 

Расчетная схема лопатки дана 
на рис. 8.1. Охлаждающий воздух 
движется вдоль стенок лопатки тре¬ 
мя отдельными потоками: вблизи 
входной и выходной кромок (с вну¬ 
тренним оребрением) и в централь¬ 
ной части лопатки; эти полости 
образованы наружной тонкостенной 
оболочкой лопатки и разделитель¬ 
ными перегородками I и II. Необхо¬ 
димую дозировку воздуха по кана¬ 
лам обеспечивают соответствующи¬ 
ми размерами выпускных щелей. 

Сопловую лопатку разбивают 
на п участков высотой АН{. В сред¬ 
нем сечении каждого из таких 
участков выделяют элементы про¬ 
филя: входную кромку (вх), спинку 
(сп), вогнутую часть (вогн) и выходную кромку (вых). Тогда, на¬ 
пример, для входной кромки г-го участка уравнение теплового ба¬ 
ланса можно записать в виде 


Охлаждающий воздух 
Сп 



Рис. 8.1. Расчетная схема ло¬ 
патки с продольным течением 
охлаждающего воздуха 


Чгі — Чохлі ( 8 * 7 ) 

или 

^ а ті (Т ті *— Т сі ) (ІР т і = ^ си охл і (Т сі — Т охлг *) (1Р охл і, (8-^) 

І'г і І'охл і 

где а т і, а охл і — соответственно коэффициенты теплоотдачи от газа 
к стенке и от стенки к охлаждающему воздуху; Т г *, Т* ХДІ — соот¬ 
ветственно температуры торможения газа и охлаждающего воздуха; 
Т с і — искомая температура стенки лопатки на г-м участке; Г г і, Р охл і 
— площади поверхности стенки лопатки (с учетом поверхности ре¬ 
бер) на г-м участке, омываемые соответственно газом и охлаждаю¬ 
щим воздухом. 
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В уравнении (8.8) в общем случае все величины переменны. Для 
упрощения задачи примем одинаковыми по всей поверхности рассчи¬ 
тываемого г-го участка значения а т {, а охл {, Т г *, а также Т с {. 

С учетом этих допущений 

(8.9) 

Количество теплоты, отводимое охлаждающим воздухом, 




ох л г 


= 


[ і (Т с і - Т* хл і) (ІРохлі - О, 


г (ГГ ■ 

охлг ь рохлг и ' ± о?иіі щ > 


( 8 . 10 ) 


где 0 охл і — расход охлаждающего воздуха через охлаждающий ка¬ 
нал у входной кромки; с рохл { — удельная теплоемкость охлаждаю¬ 
щего воздуха. 

Разделяя в уравнении (8.10) переменные и интегрируя их по вну¬ 
тренней поверхности г-го участка входной кромки, найдем 


1п 


т* - (Г* Л" 


Оі, 


г 

охлг ± охлг 


= -кл 


Т ■ — (Т* V П ■ г ■ 

± сі ч охл і> '-'охлг °рохлг 

где {Т* хл -У и {Т* хлі )" — соответственно температуры торможения 
охлаждающего воздуха на входе г-го участка и на выходе из не¬ 
го. Отсюда подогрев охлаждающего воздуха на г-м участке входной 
кромки 


лі = СПы)" - (Г 0 *„ і)' = Ргі - (Го*хлі)'][1 - ехр(-ад). (8.12) 

Соответственно полученное охлаждающим воздухом количество те¬ 
плоты 


9охлг “ ^охлг с рохлг ^^охлг — 

= <Яжлг С рохлі [Т^ ~ (Слі)'Н 1 “ ®ф(-*1»)]- ( 8 - 13 ) 

Теперь с учетом выражений (8.9), (8.10) и (8.13) запишем 
а ті Рті ( Т Уі ~ Т сі ) = С ОХЛ і Срохлі [Т с і ~ ССліУП 1 “ ех Р(-^іг)]> ( 8 - 14 ) 


откуда искомая температура стенки входной кромки на г-м участке 

Т *і + к 2і (^Схлг)'! 1 “ е М~ к іі)} 


т • — 

- 1 гг — 


, Т’охлі с р охлг 

где к 2 і = — 


1 + к 2 і [1 - ехр (~кц)] 


(8.15) 


а гі Т Г І 
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Из формулы (8.15) определяют среднюю по толщине стенки тем¬ 
пературу входной кромки на г-м участке. При чисто конвективном 
охлаждении в тонкостенных лопатках перепад температур по тол¬ 
щине стенки несуществен — он не превышает 10 К. При значи¬ 
тельной толщине стенок, глубоком охлаждении и больших тепловых 
потоках перепад температур (т.е. разность температур стенки со 
стороны газа Т сг и со стороны охлаждающего воздуха Г СО хл) может 
быть значительно большим. Для этого случая с учетом термиче¬ 
ского сопротивления стенки вместо равенства (8.14) приближенно 
можно написать 

(^г І — -^СГ і) — &ОХЛІ С роХЛІ Т сохд і — (Г охл .) 1 — ехр(— &!,) . 

Кроме того, 

Т сг і — Т сохл { — Яі^сі/^сі = а ті (^гг ~~ ^сгг)^сг/^сг і 

откуда 

Тсті = Т*і - к 2і Т сохлі - (Т* хлі )' 1 - ехр(-А: 1і ) ; (8.16) 

Т С охлі = Т ст і(1 + Ві с і) — Г г ^Ві с і, (8-17) 

где 6 с і, А с і — толщина стенки и теплопроводность материала лопат¬ 
ки; Ві с і = а т і6 с і/\ с і — критерий Био, характеризующий соотноше¬ 
ние внутреннего (в стенке) и внешнего (со стороны газа) термиче¬ 
ских сопротивлений. Температуры определяют совместным реше¬ 
нием уравнений (8.16) и (8.17). 

Формулами (8.15)-(8.17) можно пользоваться для расчета тем¬ 
пературы и других элементов профиля лопатки рассматриваемой 
конструкции на г-м участке. При расчете температуры спинки и 
вогнутой поверхности профиля коэффициенты теплоотдачи а т і от 
газа к спинке и вогнутой поверхности могут быть определены с уче¬ 
том рекомендаций, приведенных в п. 5.2. Если внутри центральной 
части нет дефлектора, то расход воздуха, охлаждающего каждую из 
этих частей профиля, можно считать равным половине расхода через 
весь центральный канал. При расчете температуры выходной кром¬ 
ки коэффициент теплоотдачи от газа к кромке можно определять 
по формулам (5.66)-(5.70), а коэффициент теплоотдачи от стенки к 
воздуху — по формулам п. 6.2. 
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В сопловой лопатке с продольной схемой течения охлаждающе¬ 
го воздуха обычно не удается разместить охлаждающий канал до¬ 
статочно близко к концу тонкой выходной кромки и распределение 
температуры по длине части кромки (от внутренней стенки канала 
до ее конца) следует производить по особой методике, например по 
методике расчета ребра. 

Для каждого из элементов профиля расчет ведут, начиная с пер¬ 
вого участка, с последовательным переходом ко второму, третьему 
и т.д. При этом за температуру охлаждающего воздуха на входе в 
(і + 1)-й участок принимают его температуру (Т* хлі )" на выходе из 
г-го участка, т.е. 

(Слі +1 )' = (Слі)' + ДГ* ы . ( 8 . 18 ) 

Для центрального канала, если дефлектор отсутствует, темпе¬ 
ратуры охлаждающего воздуха предварительно осредняют, т.е. 

(г*„ і)" = [(г;„, пі )" + (Сл.».„ і)"]/2. (8.19) 

Найденные таким образом температуры стенки лопатки сравни¬ 
вают с допустимыми, а суммарные повышения температуры возду¬ 
ха в каждом из каналов — с принятыми в гидравлическом расчете 
ДТ* ХЛ . При существенном расхождении сравниваемых величин (т.е. 
большем, чем заданное) выполняют расчет во втором приближении 
и т.д., пока расхождение не будет минимально допустимым. 

Аналитическое решение задачи распределения средней в попе¬ 
речном сечении температуры по высоте охлаждаемых сопловых ло¬ 
паток предложено В.С. Петровским. Лопатку по высоте разбивали 
на два примерно равных по длине участка, в пределах каждого из 
которых истинное изменение температуры газа заменяли экспонен¬ 
циальной зависимостью. Температура на концах лопатки была зада¬ 
на (использовались граничные условия первого рода); в месте стыка 
участков сумма тепловых потоков считалась равной нулю. Получа¬ 
ли расчетные выражения для вычисления температуры обоих участ¬ 
ков. 

На стадии предварительных проектировочных расчетов распре¬ 
деление температур по профилю лопатки с поперечным течением 
охлаждающего воздуха и соответствующую эффективность охла¬ 
ждения рассчитывают по методике, предложенной С.З. Копелевым 
и С.В. Гуровым. Эта методика базируется на соотношениях теории 
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подобия и безразмерных величинах: эффективности охлаждения 
Ѳ = (Т* — Т С )/(Т* — Г* хл ) и коэффициенте формы Кф, учитыва¬ 
ющем отличие температуры рассматриваемого участка лопатки от 
температуры тонкой плоской стенки. Количественные соотношения, 
необходимые для выполнения расчетов температуры в таких сопло¬ 
вых лопатках, основаны на опытных данных, полученных авторами. 

Коэффициент формы для каждого рассматриваемого участка 
лопатки записывают, исходя из положения теории подобия о том, что 
при изменении условий теплообмена температура лопатки изменяет¬ 
ся подобно температуре тонкой плоской стенки Т п . с , находящейся в 
тех же условиях воздействия, а именно 

1 - (Гл - Кс Ж - (Г„.с - Т^ІШ. - к 

(Гл - г* х „)/(т г * - г;„) і - (т„. с - г*„)/(т* - г*„) ф ' 

( 8 . 20 ) 

Характерная особенность Кф состоит в том, что он весьма слабо 
зависит от условий теплообмена и для тел простых геометрических 
форм может быть определен аналитически. 

Из условия теплового баланса между газом и охлаждающим воз¬ 
духом следует, что количество теплоты, переданное плоской стенкой 
охлаждающему воздуху, равно количеству теплоты, отнятому от га¬ 
за, Т.е. (^охл = ^т или 

а 0 хл(Т п .с - Т охл )Г к = а г (Г г * - Т п . с )Р т . (8.21) 

При Г к = Р т получим 

(Т* - Т„.с)/(Т П .с - т; хл ) = а охл /а т . (8.22) 


Тогда выражение для Ѳ с учетом формул (8.20) и (8.22) можно 
привести к виду 


Т* — Т л КфСХохл/ а т 

Т* — Тохл КфОіохл/ О г Т 1 


(8.23) 


Для плоской стенки и толстостенного цилиндра Кф определяют 
по зависимостям 


К, 




Г в 


1 


1 + 


Ап.с 


г 1 &0ХЛ Г ! 5 

г н 1 н--— 1п — 

Ац г в 


(8.24) 
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где 6 П 'С — толщина плоской стенки; г в и г н — внутренний и наруж¬ 
ный радиусы цилиндра. 

В условиях теплообмена, характерных для охлаждаемых лопа¬ 
ток турбин, значение коэффициента теплоотдачи весьма слабо влия¬ 
ет на изменение Кф и для рассматриваемой конструкции лопатки Кф 
остается практически постоянным. Тогда, как следует из равенства 
(8.23), 


Ѳ = /(а охл /а т ). (8.25) 

Безразмерное выражение для Ѳ удобно для сравнения интенсив¬ 
ности охлаждения различных лопаток и позволяет определять тем¬ 
пературу рассматриваемого участка лопатки. Отметим, что, чем 
больше значение Ѳ, тем температура лопатки меньше отличается 
от температуры охлаждающего воздуха, следовательно, тем лучше 
охлаждается лопатка. 

Так как при мало изменяющихся физических свойствах газовой 
и воздушной сред в условиях теплообмена, при определенной гео¬ 
метрии решетки профилей и каналов для охлаждающего воздуха и 
при заданных температурах газа и охлаждающего воздуха правая 
часть уравнения (8.25) зависит от относительного расхода воздуха, 
то коэффициент Ѳ обычно представляют графической зависимостью 
от отношения массовых расходов охлаждающего воздуха 0 охл и газа 
О т . Такая зависимость обоснована, потому что а охл и а г определя¬ 
ются числами Рейнольдса Ке охл и Ке г , т.е. а охл /а т = /і(Ке охл /Ке г ), 
а для рассматриваемых условий Ке охл /Ке г = ^(Оохл/^т) и Ѳ = 

= Мо вхя /о т ). 

На рис. 8.2 даны зависимости эффективности охлаждения сре¬ 
динных участков профилей (а) и лопаток различных конструкций 
(б) от относительного расхода охлаждающего воздуха. Пользуясь 
полученными зависимостями, можно на самой ранней стадии кон¬ 
струирования выполнять предварительные расчеты охлаждаемых 
лопаток. 

Пример. Если Т* = 1450 К, температура охлаждающего воздуха на входе 
в лопатку Т* вх = 650 К и относительный расход охлаждающего воздуха < 7 т охл = 
= 0,025, то по рис. 8.2, а при выбранной конвективной схеме охлаждения, соот¬ 
ветствующей кривой получаем при д т охл = 0,025 значение Ѳ = 0,375. Тогда 
г л = Т Г -Ѳ(Т Г -Т В . ВХ ) = 1450 — 0,375(1450 — 650) = 1150 К. Если найденная темпе¬ 
ратура лопатки превышает ее допустимое значение по условиям прочности, ко¬ 
торое не должно быть, например, более 1070 К, то, подсчитав соответствующее 
заданной температуре лопатки значение Ѳ = (1450 — 1070)/( 1450 — 650) = 0,475, 
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Рис. 8.2. Графики зависимости эффективности охлаждения в 
срединных участков профилей (а) и лопаток различных кон¬ 
струкций (б) от относительного расхода дтохп охлаждающего 
воздуха: 

а: 1 - оболочковая лопатка; 2~4 - лопатки с конвективным воздушным 
охлаждением; 5 - лопатки с конвективно-пленочным охлаждением; 6 - 
лопатки с пленочным охлаждением; 7- лопатки с пористым охлажде¬ 
нием; 

б: 1 - лопатка с поперечным цилиндрическим оребрением; 2, 8 - ло¬ 
патки с мелкими радиальными каналами; 3 - трехканальная лопатка 
с петлевым течением охладителя; 4 ~ усовершенствованная лопатка с 
выдувом охладителя через кромки; 5 - трехканальная лопатка с вы¬ 
пуском охладителя в радиальный зазор и выходную кромку; 6, 9 - 
бездефлекторные перфорированные лопатки с комбинированным охла¬ 
ждением; 7, 10- дефлекторные лопатки; 11-13- многоканальные пер¬ 
форированные лопатки; 14 - пористые лопатки 
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находим необходимое значение д то хп- В данном примере д тоХ л « 0,0425. Если 
этот расход слишком велик, то следует рассмотреть возможность применения 
другой, более эффективной системы охлаждения. Например, при тех же параме¬ 
трах газа и воздуха и при подобной геометрии оболочковой лопатки с внутренним 
конвективным охлаждением, соответствующим кривой 1 (см. рис. 8.2, а), для ее 
охлаждения потребуется д т ох л « 0,02. 

В действительных условиях теплообмена, определяемых режи¬ 
мом работы двигателя, физические свойства воздуха и газа не оста¬ 
ются постоянными. С достаточной для практики степенью точности 
по предложению С.В. Гурова их изменение можно выразить степен¬ 
ными функциями температуры: 

М = /і(Г 0 - 64 ); А = / 2 (Г 0 - 76 ). (8.26) 

Критериальные зависимости, приведенные в пп. 5.2 и 6.2, можно 
записать в виде 

Ки охл = .4 охл Ке охл и N 11 г = /1 Г К,с г ; 

а охл = -4 0 хл Ке охл (А охл / (і к ,охм ) и 0! г = А г Ке г (А г / (і ѵ ). 

Отношение коэффициентов теплоотдачи для геометрически по¬ 
добных лопаток можно представить в виде 


«охлК » (0 охл /0 Т ) п (Т охл /Т т уКе^~ т . 

Тогда уравнение (8.25) принимает вид 

Ѳ = /[(С'охл/С г ) п (Г 0 хл/Т г )9КеГ т ]. 

Эта зависимость будет разной для различных участков лопатки, 
имеющих, как показано в пп. 5.2 и 6.2, свои значения показателей 
степени при числах Рейнольдса. 

Так, для участка входной кромки 

(Аохл/А г )(^охл) 0 ’ 71 » (Тохл/Гг) 0 ’ 306 


и 


Ѳі = /і[(?охл(Тохл/ЗТ)°> 306 Ке°> 21 іі: 1 ]; 
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для срединного участка лопатки 


(^ОХл/Аг)(^г/^ОХл) 0,8 ~ (Гохл/7г) 0 ’ 2 


и (8.27) 

Ѳ2 = /2[Сохл(Г охл /Г г ) 0 ’ 2 Ке г °> 12 Л: 2 ]; 

для участка выходной кромки 

03 = /з[^охл(Г охл /Г г )°’ 2 ^з], 

где Тохл — температура охлаждающего воздуха на входе в лопат¬ 
ку; К і, К 2 , Кз — поправочные множители, отражающие влияние 
температурного фактора и других воздействий на соответствующих 
участках лопатки (см. п. 5 . 2 . 3 ). 

При определении показателя степени для срединного участка ло¬ 
патки и выходной кромки принято, что А = /(Т 0 ’ 71 ). 

Выражения (8.27) справедливы для геометрически подобных ло¬ 
паток, потому что при их выводе предполагались постоянными от¬ 
ношения характерных размеров, входящих в критериальные зависи¬ 
мости между числами N 4 и Ке. 

Если в полученные зависимости ввести отношения характер¬ 
ных размеров для различных участков лопатки согласно уравнениям 
(5.61), (5.68), (5.71), (5.72), (6.2), (6.4), то этими зависимостями мож¬ 
но будет пользоваться при определении интенсивности охлаждения 
лопаток различной геометрии. 

Тогда выражения для интенсивности охлаждения участков ло¬ 
паток будут иметь следующий вид. Для участка входной кромки 

<МГ г /Т 0 „)°' 506 = (8.28) 

где 

(Рті \°- 71 ^ э °і 29 /^зЕ к3 \0-306 
1 \ г р к1 ) 1 0.306 ’ 

Р т \ — кольцевая площадь, ометаемая лопатками на входе в решет¬ 
ку; -0кі — суммарная площадь отверстий в дефлекторе; Р к 3 — сум¬ 
марная площадь выходных отверстий в задней кромке лопатки или 
вблизи нее; г — число лопаток; (і э і = 2Н\ — эквивалентный диаметр 
входной кромки; К\ = Ь\/ж — эквивалентный наружный радиус 
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Рис. 8.3. Характерные размеры 
участка входной кромки лопатки 
с внутренним дефлектором 



входной кромки (рис. 8.3); / — наибольшее расстояние между выхо¬ 
дом из отверстий в дефлекторе и внутренней поверхностью входной 
кромки лопатки. 

Для вогнутой и выпуклой частей профиля 

ѳ 2 (Г г /Г охл ) 0 ’ 2 = / 2 (ёохлКе^ 12 ^ 2 Ф 2 ), (8.30) 


где 


ф 2 = (ІкГ) 0 ' 8 ^') 

2 \гР к2 ) и к2 ) 


0,2 


(8.31) 


Р т2 — Рт\ зіп /3 2 и Р т2 = Ргі зіп аі — площади узких сечений межлопа¬ 
точных каналов соплового аппарата и рабочего колеса; Р к2 = 2 6 2 Н — 
площадь проходного сечения между внутренней поверхностью ло¬ 
патки и дефлектором; 8 2 — расстояние (зазор) между внутренней 
поверхностью лопатки и дефлектором; к — высота полости в пере 
лопатки, в которой располагается дефлектор; <1 т2 = Ь — характер¬ 
ный размер — хорда лопатки; сІ к2 = 2 6 2 — гидравлический диаметр 
зазора между дефлектором и внутренней поверхностью лопатки. 
Для участка выходной кромки 
при Ке г2 > 3 • ІО 5 

0з(Т г /Гохл) 0 ’ 2 = /з(аохл^зФз), (8.32) 


где 


МЛ) 


гРкЗ 


і °> 8 /^ г2 \ °> 2 

У^з) ; 


(8.33) 


с?кЗ = 4і^ к з/П — гидравлический диаметр отверстий (щелей) в вы¬ 
ходной кромке; 
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при Ке Г 2 < 3 • ІО 5 

0з (Т г /Т охл ) 0 - 2 = & (о охл КеЦ^Кг ). (8.34) 

При подсчете Ке г з в качестве характерного геометрического 
параметра принято расстояние от узкого сечения межлопаточного 
канала турбины до конца выходной кромки лопатки. 

Эти функциональные зависимости получены С.З. Копелевым и 
С.В. Гуровым увязкой расчетных и экспериментальных величин, 
входящих в них. При этом сводится к минимуму погрешность опре¬ 
деления температуры лопатки из-за неточностей, допускаемых при 
выборе численного значения коэффициентов в формулах N 11 0Х л = 
= /(Пе ОХ л) и N 4 г = /(Ке г ). Отношения этих коэффициентов вошли 
как масштаб шкалы абсцисс. 

Показатель степени при относительном расходе охлаждающего 
воздуха Сохл принят равным единице, что очень облегчает расчеты. 

Зависимости (8.28), (8.30), (8.32) и (8.34) представлены в виде 
графиков на рис. 8.4, 8.5, 8.6 и 8.7. При их построении принято, что 
входная кромка может быть выполнена в нескольких вариантах, от¬ 
личающихся формой и оребрением на внутренней поверхности. По¬ 
этому коэффициент формы взят в качестве параметра, а наличие 
оребрения учтено коэффициентом г/ р , т.е. К ф = г/рКф. 



О 0,2 0,1 0,6 $охлЯе%%Ф, 


Рис. 8.4. Зависимости для опреде¬ 
ления температуры участка вход¬ 
ной кромки охлаждаемой лопатки 


&г(Ъ/Ттл)°' г 



Рис. 8.5. Зависимость для опреде¬ 
ления температуры срединного 
участка профиля охлаждаемой ло¬ 
патки 
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О 0,2 0, к 0,6 0\8 (І0ХЛК3Ф3 

в з( т г/ т т) 0,г 



Рис. 8.6. Зависимость для опре¬ 
деления температуры участка вы¬ 
ходной кромки охлаждаемой ло¬ 
патки при Яе г2 > 3 • ІО 5 


Рис. 8.7. Зависимость для определения 
температуры участка выходной кромки 
охлаждаемой лопатки при Яе Г 2 < 
< 3 10 5 (при подсчете Ке г з в качестве ха¬ 
рактерного геометрического параметра 
принято расстояние от узкого сечения 
до выходной кромки) 




Если на внутренней поверхности срединного участка профиля 
лопатки и участка выходной кромки нет оребрения или других кон¬ 
структивных элементов, интенсифицирующих теплообмен и изменя¬ 
ющих форму стенки лопатки так, что она становится существенно 
отличной от плоской тонкой стенки, то коэффициент формы будет 
для широкого класса лопаток практически постоянным и в ряде слу¬ 
чаев мало отличаться от единицы. Поэтому для каждого из этих 
участков профиля лопатки при небольшой и мало изменяющейся 
толщине стенки (1,2... 1,8 мм) вполне можно обходиться одной кри¬ 
вой. 

Кроме того, поскольку обработка экспериментальных данных 
проводилась по температуре Т охл воздуха на входе в лопатку, то 
при пользовании этими графиками предполагают подобие по подо¬ 
греву воздуха в испытанных и рассчитываемых лопатках, а также 
независимость этого подогрева от расхода, охлаждающего воздуха, 
протекающего через лопатку. Испытания достаточно большого ко¬ 
личества лопаток дефлекторного типа с поперечным течением охла¬ 
ждающего воздуха, отличающихся по своим размерам более чем в 
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2,5 раза, показали, что эти допущения не вносят существенной по¬ 
грешности при расчете температуры участков этих лопаток, рабо¬ 
тающих при удельных тепловых потоках д = (12... 15) • ІО 5 Вт/м 2 и 
относительном расходе охлаждающего воздуха д охл — 0,015 ... 0,03, 
характерных для многих высокотемпературных турбин. 

Пользуясь этими графиками, можно при конструировании ло¬ 
патки вполне обснованно выбрать для заданных условий размеры 
каналов для охлаждающего воздуха, расход которого предполага¬ 
ется известным, и определить температуру лопатки на различных 
режимах работы турбины. 

Более универсальным применительно к сопловым лопаткам с по¬ 
перечным течением охлаждающего воздуха считается метод расчета 
температур, разработанный в КАИ, основанный на закономерностях 
теории одномерной теплопроводности. При использовании этого ме¬ 
тода в соответствии с эпюрой распределения коэффициентов тепло¬ 
отдачи а т і по профилю сопловой лопатки ее контур разбивают на 
участки так, чтобы в пределах каждого из них а т { можно было счи¬ 
тать приблизительно одинаковыми. В простейшем случае выделяют 
четыре участка (рис. 8.8): входную и выходную кромки, спинку и 
вогнутую поверхность. Расчет температуры проводят отдельно для 
каждого участка. 

При определении температуры входной кромки при тех же до¬ 
пущениях, что и в изложенном выше расчете распределения темпе¬ 
ратуры в сопловых лопатках с продольным течением охлаждающего 
воздуха, из уравнения теплового баланса д т ~ д охл следует: 


° і т.вхР'г.вх(Т т — Тс.вх) — а охл.вхР< ЭХЛ.в(Ус.ВХ -^охл.вх)) 


Рис. 8.8. Расчетная схема лопат¬ 
ки с поперечным течением охла¬ 
ждающего воздуха (Усп , У».п, У»ых 
- координатные оси для расчета 
температуры соответствующей 
части профиля): 

1 - граница входной кромки; 2 - осно¬ 
вание выходной кромки; 3 - дефлектор; 
4 - стенка лопатки; 5 - охлаждающий 
воздух 


А-А 
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где Т* хл вх — температура охлаждающего воздуха на входе во вход¬ 
ную кромку, а остальные величины применительно к входной кромке 
имеют тот же смысл, что и в уравнении (8.8). 

Отсюда средняя по обводу профиля температура входной кром¬ 
ки 

Тс.» = (т; - кс,.„)/(1 + к), (8.35) 

где к — а ° хд ' вх (і — -^Л ; а г . вх — коэффициент теплоотдачи от газа 

&Т.ВХ ' К-ВХ' 

стенке, определяемый по формуле (5.63); <5 в х, Квх — толщина стен¬ 
ки и внешний радиус входной кромки; а ОХ л.вх — коэффициент те¬ 
плоотдачи от стенки охлаждающему воздуху, который может быть 
рассчитан с использованием рекомендаций, приведенных в п. 6.2. 

При необходимости вместо средней по толщине стенки темпе¬ 
ратуры можно рассчитать ее приближенные значения на газовой и 
воздушной сторонах так же, как это сделано выше для сопловых 
лопаток с продольными каналами. 

Изменение температуры Ту спинки и вогнутой части профиля 
вдоль осей у (см. рис. 8.8) с учетом принятых ранее допущений опи¬ 
сывают дифференциальным уравнением 

+ т(Т* - Т у ) = 0, (8.36) 

/і С!р 0! 0 ХЛ 7 у~іі 

где га = —т-; Н — высота сопловой лопатки; О' = 

&охл с рохл Оі т + а охл 

= Сгохл.сп при расчете спинки и О' охл = Сгохл.в.п при расчете вогнутой 
поверхности. 

Расход охлаждающего воздуха в щелевых каналах, образован¬ 
ных дефлектором и спинкой (Сохл.сп) и дефлектором и вогнутой по¬ 
верхностью (Сохл.в.п), получают из гидравлического расчета в пер¬ 
вом приближении (см. п. 7.1). 

Температура охлаждающего воздуха на входе в щелевые каналы 

(С,п)' = (Сл.в.п)' = Сл.вх + А^охл-вх- (8-37) 

Повышение температуры охлаждающего воздуха во входной 
кромке рассчитывают по уравнению теплового баланса 

Дт 0 *„.» = (г; - т с .„), (8.38) 

^охл с р ох л 
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где Сохл — расход охлаждающего воздуха у входной кромки. 

Решение уравнения (8.36) имеет вид 

Ту = Т* - (Г* - Г у= о) ехр(-ту), (8.39) 

где 

Ту =о = [&гТ т + аохл(Г* хл . вх + АТ* хл<вх )]/(а г + о^охл)- (8.40) 

Коэффициенты теплоотдачи от газа к стенке определяют по 
формулам п. 5.2.3; от стенки к охлаждающему воздуху - по критери¬ 
альным зависимостям для течения в щелевых каналах (см. п. 6.2.1). 

Повышение температуры охлаждающего воздуха при течении 
его в щелевых каналах приближенно можно рассчитать по формуле 

АТ^охл = ?/(^охл с рохл)> (8-41) 

где 

У=У1 

д = Н I а т (Т* — Ту) іу. (8.42) 

у=о 

Воспользовавшись формулой (8.39) и определив интеграл, после 
преобразований получим 

ДГ охл = ( т * - Ту=о) аг ^ а ° хл [I - ехр(-туі)], (8.43) 

^охл 

где для спинки а г = а г . сп , у\ — / сп ; для вогнутой поверхности 
а г = а г .в. п , уі = / в ,п (/ сп , / в .п — длина спинки и длина вогнутой 
поверхности профиля от входной кромки до выходной). 

Приближенную оценку распределения температуры по длине 
выходной кромки в случае сплошной выпускной щели или частого 
расположения выпускных отверстий можно выполнить по формуле, 
аналогичной (8.39), т.е. 

Ту = Т* - (Т* - Госн) ехр(-тіу), (8.44) 
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а г .вых и а ОХ л.щ — коэффициенты теплоотдачи вблизи выходной кром¬ 
ки со стороны газа и со стороны охлаждающего воздуха (в щели); 
Сг 0 хл — суммарный расход охлаждающего воздуха через лопатку. 

Температуру основания кромки Т оск можно принять равной 
среднеарифметическому значению температур спинки и вогнутой 
поверхности в одном и том же сечении по длине лопатки, либо рас¬ 
считать по формуле (8.44), либо определить по формуле, аналогич¬ 
ной (8.40). 

Повышение температуры охлаждающего воздуха на протяже¬ 
нии выходной кромки может быть рассчитано по формуле, анало¬ 
гичной (8.43): 

4С,„, « (Г г * - Г ос> ) аг ,и, + ао,л и [1 - ехр(—ті/ вых )], (8.46) 

^охл.щ 


где / вых — длина выходной кромки. 

Суммарное повышение температуры охлаждающего воздуха 
при прохождении его по всей лопатке 


АТ* 

‘“ 1 - 1 ОХЛ 


+ (ДТ, 


Оп 


ОХ Л. СП ^ ОХ Л. СП 


[ + 


+ Д^охл.в.п^охл.в.п)/(2С ! охл) + 


* 

охл.вых* 


(8,47) 


Полученное повышение температуры охлаждающего воздуха со¬ 
поставляют с принятым в гидравлическом расчете. Если расхожде¬ 
ние превышает заданное предельно допустимое значение, то гидрав¬ 
лический расчет, а затем и расчет температур повторяют. Сходи¬ 
мость метода последовательных приближений достаточно хорошая: 
обычно, чтобы достичь необходимого совпадения двух последова¬ 
тельных приближений, бывает достаточно двух-трех расчетов. 


8.3. Расчет распределения температуры 
по длине рабочей лопатки 

Задача о распределении температур по длине рабочей лопатки 
возникает не только при интенсивном внутреннем охлаждении, но 
и при охлаждении лопаток путем продувки охлаждающего воздуха 
через монтажные зазоры в хвостовых соединениях лопаток и дисков 
турбин. Профильная часть лопатки турбины всегда нагрета значи¬ 
тельно сильнее, чем диск, на котором лопатка закреплена. Разность 
температур рабочих лопаток и диска обусловливает возникновение 
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теплового потока от рабочих лопаток к диску, который интенси¬ 
фицируется указанной продувкой воздуха через монтажные зазоры. 
Отток теплоты вследствие теплопроводности снижает температуру 
профильной части лопатки, особенно в ее корневой части. Однако 
при этом могут возникнуть значительные градиенты температуры, 
обусловленные к тому же плохой теплопроводностью материалов ра¬ 
бочих лопаток. В результате температурные напряжения в сечениях 
лопатки, особенно в сечениях у корня, где также значительны и ме¬ 
ханические напряжения, могут быть весьма существенными. 

В связи с этим для проверки работоспособности рабочих лопа¬ 
ток, охлаждаемых таким простейшим, но достаточно надежным при 
умеренных температурах газа способом, необходимо выполнять рас¬ 
чет температурного поля лопатки. 

Аналитический расчет распределения по длине лопатки средних 
в поперечных сечениях температур с учетом переменности темпера¬ 
туры Т* газа, коэффициентов теплоотдачи а г , а охл , теплопровод¬ 
ности А материала лопатки, площади Р поперечного сечения, пери¬ 
метров П г наружного профиля и (в общем случае лопатки с вну¬ 
тренним охлаждением) периметров П ОХ л охлаждающих каналов по¬ 
лучается весьма громоздким. Использование упрощений, например 
принятие допущения о постоянстве температуры газа по всей длине 
лопатки, может привести к большим погрешностям. Тем не менее 
на практике упрощенные расчетные модели получили широкое рас¬ 
пространение. 

При одной из применяемых расчетных моделей трехмерная за¬ 
дача разделяется на две. 

1 . Одномерная задача определения температуры лопатки как 
функции радиуса (или длины лопатки). Простейшая одномерная мо¬ 
дель решения подобной одномерной стационарной ( дТ /ді = 0) задачи 
предполагает, что расчет температуры выполняют по длине лопат¬ 
ки при постоянной температуре в поперечных сечениях. Различные 
варианты решения одномерной задачи сводят к решению одномерной 
задачи теплопроводности в стержне, имитирующем лопатку. 

2. Двухмерная задача расчета температурного поля поперечного 
сечения лопатки, решаемая для конечного числа сечений, например, 
описанным выше способом, примененным к сопловым лопаткам с 
продольным течением охлаждающего воздуха. 


17 - 10681 
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Сравнительно простой и достаточ¬ 
но точный инженерный метод определе¬ 
ния распределения температуры по дли¬ 
не лопатки турбины предложен учены¬ 
ми КАИ. Метод базируется на условном 
расчленении лопатки (рис. 8.9) на про¬ 
извольное число п небольших участков, 
в пределах каждого из которых можно 
считать одинаковыми Т*(х ), а г (х), 
а охл (х), А и площади поперечного сече¬ 
ния лопатки Р. Для каждого г-го участ¬ 
ка применяют известные простые реше¬ 
ния с последующей их стыковкой на гра¬ 
ницах участков. 

Для сплошных лопаток , охлаждае¬ 
мых теплоотводом в диск, вводят обо¬ 
значения х — х/Н; Т = Т/1000; = 

= Т* /1000; к = к 

на лопатки. На основании уравнений 

Фурье Я = —А Р-^~ и Ньютона Ят = а т Н г (Т* — Т) сіх, а также урав- 
ох 

нения теплового баланса для элементарного участка высотой йх (см. 
заштрихованный участок на рис. 8.9) Я\ ~ Яі — Ят) получаем 

2 ~^ - к2 (Т*г -Т) = 0. (8.48) 

ах 1 

Отсюда распределение безразмерной температуры по высоте 
любого г-го участка 

Ті = Т* гі - Аі ехр (кіхі) - В{ ехр (-кцщ). (8.49) 

При числе п участков разбиения число произвольных постоян¬ 
ных В{ будет 2п, и для их отыскания требуется 2п граничных 
условий. При х = 0 температуру в корневом сечении лопатки То 
считают известной (например, равной допустимой из условия проч¬ 
ности), поэтому из уравнения (8.49) следует: 

Аі + В\ = Т* гі - То. 


Іа Г П Г 

Тр 


, где к — дли- 



Рис. 8.9. Расчетная схе¬ 
ма сплошной лопатки, 
охлаждаемой теплоотво¬ 
дом в диск 


514 



При х = 1 с достаточной для практических целей точностью 
можно в первом приближении принять температуру на верхнем тор¬ 
це лопатки Т п = Т тп , поэтому из уравнения (8.49) следует, что 

А п + В п ехр(-2 к п ) = 0. (8.50) 

Остальные 2(п — 1) уравнений находят согласованием решений 
на стыках смежных участков. Здесь должно быть равенство тем¬ 
ператур Т{ + і — Ті и количеств теплоты фі +1 = На основе 

уравнения (8.49) и уравнения Фурье получим систему уравнений 

А 1 + В 1 =Т* І 1 -Т 0 - 


Аі+ 1 ехр (к і+1 Хі) + В і+1 ехр(-к і+1 Хі) - Аі ехр(кіХі)- 

- Ві ехр(-кіХі) = Т * ті+1 - Т* ті ; 
^і+іВі+ік і+ 1 [А і+1 ехр(к і+1 Хі) - В і+1 ехр(-к і+1 Хі)]- 

- ХіРікі[Аіехр(кіХі) - Ві ехр(-^ж^)] = 0; 


(8.51) 


Ап + Вп ехр(—2к п ) — 0, 

где і принимает значения от 1 до п — 1. 

Задачу решают в два приближения. В первом А назначают по 
известным температурам То и Т п \ во втором — по температурам 
участков из первого приближения. Описанный метод позволяет рас¬ 
считывать температурное состояние также и лопаток с удлиненны¬ 
ми ножками. Результаты расчетов температуры лопатки, выпол¬ 
ненных изложенным методом, удовлетворительно совпадают с дан¬ 
ными экспериментов. 

8.4. Расчет распределения температуры 
в стенках турбинных лопаток из пористых материалов 
и в многослойных проницаемых стенках 

Для оболочек турбинных лопаток, изготовленных из пористых 
материалов, решение задачи теплопроводности в трех- и двухмер¬ 
ной постановках представляет определенные математические труд¬ 
ности. Задача может быть упрощена сведением ее к решению ряда 
одномерных (по направлению нормали к профилю) задач. Для этого 
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а 5 


Рис. 8.10. Графики к расчету темпера¬ 
тур в стенках из пористых материалов: 
о - плоская стенка; б - цилиндрическая стенка 


профиль лопатки разбивают на участки, перетекания теплоты меж¬ 
ду которыми считают отсутствующими, а геометрические формы с 
определенным приближением считают простыми. Малая кривизна 
участков на спинке и вогнутой поверхности позволяет рассчитывать 
их как плоские стенки. Участки на входной и выходной кромках 
приближенно рассматривают как стенки полых цилиндров. 

В известных методах расчета температуры плоской проницае¬ 
мой стенки предполагают теплофизические характеристики и зна¬ 
чения коэффициента внутренней объемной теплоотдачи ау посто¬ 
янными. 

Один из методов расчета температур в стенках турбинных ло¬ 
паток из пористых материалов был описан в п. 6.2.3. В том методе 
распределение температуры в пористой оболочке определялось в свя¬ 
зи с расчетом теплоотдачи в ней. 

Кроме того, известен метод Грутенхьюза, в котором выведе¬ 
но дифференциальное уравнение, описывающее процесс распростра¬ 
нения теплоты в пористой стенке. Для этого в плоской стенке 
(рис. 8.10, а) на расстоянии х от входа охлаждающего воздуха вы¬ 
деляют элементарный участок толщиной Ах. Теплопроводностью в 
выделенный участок подведено количество теплоты 


^9 — Ях Ях+сіх ~ 


х -= АТ 
'ХР СК — -(■ 

ах 


хр “тА т + Тх іх ) = 


АТ 


ЯГ ч -= АТ „= 

— —ХР СК ——|- ХР СК — —I" хр 


Ах 


Ах 


А 2 Т — А 2 Т 
ск -Ах = ХГ ск - т Ах, 


Ах 2 


Ах 2 


(8.52) 
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где А — средняя по толщине теплопроводность стенки; Р ск = Р ск /Р\ 
Р — площадь наружной поверхности стенки лопатки; Р ск — пло¬ 
щадь поперечного сечения “скелета” стенки, нормального к потоку 
теплоты; Т — температура “скелета” стенки, т.е. металла, из кото¬ 
рого она изготовлена. 

При прохождении воздуха через рассматриваемый участок 

^9охл — ау(Т-Т охл )Ах, (8.53) 


что соответствует 


^9охл — 5охл с рохл^Тохл) 


(8.54) 


где <7охл — массовый расход охлаждающего воздуха через единицу 
площади наружной поверхности стенки; с рохл — средняя по толщине 
удельная теплоемкость охлаждающего воздуха; Т охя — температура 
охлаждающего воздуха. 

Поскольку д,д = Ад охл , то, согласно уравнениям (8.52) и (8.53), 
имеем 

А 2 Т 


X Р с 


- ау(Т - Т охл ). 


ск Ах 2 

Из уравнений (8.53) и (8.54) получаем 

о у ( 7' — /'ох л ) = 9охл с рохл 


АТ о: 


Ах 


из уравнений (8.52), (8.54) — 

^ А 2 Т 


А Г 


АТ„ 


Ах 2 


— 9охл с рохл " 


Ах 


(8.55) 


(8.56) 


(8.57) 


В соответствии с уравнением (8.55) для температуры охлажда¬ 
ющего воздуха можно записать 

ХР СК А 2 т 


Тохл = 


откуда 


АТ 0 


Ах 


+ Т 
ау Ах 2 ' 

ХР СК А г Т АТ 
+ -г- 


ау Ах 3 Ах 


(8.58) 


(8.59) 
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После подстановки уравнения (8.59) в уравнение (8.57) и пре¬ 
образований получаем линейное дифференциальное уравнение тре¬ 
тьего порядка с постоянными коэффициентами: 


сРТ (Ху <РТ асу <1Т 

<іх^ <7оХЛ С рОХЛ А/‘с к 


(8.60) 


Вводя новые переменные Т = Т/ІООО и ж = х/6 , имеем 


й г Т , <1 2 Т , <1Т л 

і —з к\ і —о і — 0, 

аж 3 аж- 4 аж 


(8.61) 


где /гі = 


<ху8 схуб 2 

-; «2 = -Т-— ; о 

9охл с рохл лр 


толщина стенки. 


Замена Г ск на р в формуле для определения коэффициента к 2 
возможна ввиду того, что пористость материала 


П — (рек Рпор)/^СК — 1 рі 


(8.62) 


где р ск , р ПО р — соответственно плотность материала без пор (“ске¬ 
лета”) и с порами. Поэтому при однородной структуре пористого 
материала, согласно уравнению (8.62), 

Т ск = 1 - П = р. (8.63) 


Общим решением уравнения (8.61) является 

Т — С\ ехр(аіж) + Сг ехр(агж) + Сг ехр(азж), (8.64) 

где С\, С* 2 , С% — постоянные интегрирования; а\, а 2 , аз — корни 
характеристического уравнения 

а 3 + к\а 2 — ^ 2 « = 0. (8.65) 


кі 

Решая уравнение (8.65), находим аі = 0; аг,з = — — ± 


Т + * 2 - 

4 


В результате общее решение уравнения (8.64) приобретает вид 

Т = С\ + Сг ехр(агж) + Сз ехр(азж). (8.66) 


Подставляя уравнение (8.66) в уравнение (8.58), после преобра¬ 
зований получаем в общем виде зависимость для температуры охла- 
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ж дающего воздуха 

Тохл = С\ + С2(1 — « 2 /^ 2 ) ехр(агж) + Сз(1 — аІ/к2)ехр(азх). (8.67) 


Для определения постоянных интегрирования необходимо за¬ 
дать три граничных условия. Наибольший практический интерес 
представляет задание двух граничных условий третьего рода на бо¬ 
ковых поверхностях стенки: 



2 = 0 

2 = 1 







( 8 . 68 ) 

(8.69) 


Уравнения (8.68) и (8.69) записаны с учетом определения пере¬ 
менных х и Т. В них «в, с*пл — коэффициенты теплоотдачи у бо¬ 
ковых поверхностей стенки соответственно со стороны входа и вы¬ 
пуска охлаждающего воздуха; = Т^/ІООО, Т* л = Т* л /1000, где 
Г в , Т пл — соответственно температура торможения охлаждающего 
воздуха перед стенкой и температура пленки со стороны выпуска 
охлаждающего воздуха. 

В качестве третьего граничного условия иногда принимают 
условие равенства температур охлаждающего воздуха и “скелета” 
на горячей стороне стенки (х — <$). Однако, как показали иссле¬ 
дования, это условие при расчете температур может привести к по¬ 
грешности. Поэтому в качестве третьего граничного условия целесо¬ 
образно использовать допущение о равенстве температур охлажда¬ 
ющего воздуха непосредственно на входе в стенку и перед стенкой, 
т.е. 

(г„„л)_ „ = К (8.70) 

Таким образом, для определения постоянных интегрирования 
С и С 2 , Сз получена система трех уравнений (8.68)-(8.70). После 
подстановки в эти уравнения зависимостей (8.66), (8.67) и получен¬ 
ного из уравнения (8.66) выражения для производной от темпера¬ 
туры _ 

(ОТ 

— = С 202 ехр (й 2 х) + Сзаз ехр(азх) (8-71) 
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система приводится к виду 


СіЬ+ С 2 Ь 2 + С 3 Ьз - Т* В Ь = 0; 

С\6 + С 2&2 + С7з<*з - = 0; (8.72) 

Сі + С 2 е 2 + Сзе 3 -Т; = 0, 


0 ! в <!> , Оі в 6 

где Ь = ; 6 2 - - а 2 ; 63 

Ар Ар 


- аз; а = ——; а 2 =1 — гт^ + 
Ар Ар \ Ар 

,2 „2 


. \ » / а пл^ \ і °2 і а 3 

+а 2 ^ ехро 2 ; 6 3 =[—>=- + а $) ехра 3 ; е 2 = 1 - —; е 3 = 1 - —. 

В результате решения системы уравнений (8.72) получают ре¬ 
куррентные соотношения для определения постоянных интегрирова¬ 
ния: 


<^3 = 


С 2 = 


(Ье 2 -Ь2)(ТІ л -ТУ 


(Ь 2 — Ье 2 )(ез^ — с?з) + (63 — Ьез)(с ? 2 — е 3 6 ) 1 

(Г пл -Г в )6 + С 3 (е 3 6- 6 3 )_ 


6,2 — е 2 </ 
С 1= П-С 2 е 2 - Сзез. 


(8.73) 

(8.74) 

(8.75) 


Напомним, что выведенные соотношения справедливы для 
плоской стенки (см. рис. 8.10, а). В случае цилиндрической стенки 
(рис. 8 . 10 , б) дифференциальное уравнение, описывающее распреде¬ 
ление температуры, усложняется ввиду переменности по радиусу 
удельного массового расхода охлаждающего воздуха. 

Задача определения температурного состояния пористой цилин¬ 
дрической стенки может быть в значительной степени упрощена, 
если принять, что температура охлаждающего воздуха равна тем¬ 
пературе “скелета” пористого материала по всей толщине стенки. 
Для ряда реальных случаев это допущение вполне правомерно. В 
частности, это допущение справедливо для каналов, состоящих из 
пор в оболочке, при Ке < 1 . Такие режимы обычно реализуются в 
материалах с малыми размерами пор. 

При выводе дифференциального уравнения теплопроводности 
для этого случая рассматривают элементарный участок стенки (см. 
рис. 8 . 10 , б), заключенный между радиусами г и г + 6г, и для него 
составляют уравнение баланса теплоты. 
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Тепловые потоки, поступающие на выделенный участок на ра¬ 
диусе г и выходящие из него на радиусе г + йг за счет теплопровод¬ 
ности, рассчитывают по формулам 

/ ѵ \ АТ 

С} г =-\(р г , (8.76) 

^ = _л(,,^)-(т + 24 (8.77) 

где А — теплопроводность пористого материала стенки; г' — вну¬ 
тренний радиус стенки; Р г > — площадь внутренней (на радиусе г') 
поверхности стенки. 

Уравнения (8.76) и (8.77) получены с учетом изменения тепло¬ 
проводящих поверхностей по радиусу цилиндра в соответствии с со¬ 
отношением 

Р г = Р г > ~і- (8.78) 

г 

Количество теплоты, отдаваемой “скелетом” пористой стенки 
охлаждающему воздуху при его течении в пределах рассматривае¬ 
мого участка, 

Л? = С охл с рохл <1Т , (8.79) 

где Сохл — суммарный расход охлаждающего воздуха в единицу вре¬ 
мени. Это количество теплоты должно соответствовать количеству 
теплоты $г — (^г+<1гі переносимой путем теплопроводности, поэтому 
можно записать 

_А (Д' ?) 'сР +х ( Гг ' ~7~) тХ т+ ~^ йг ) = °°** с Р тя * г - ( 8 - 80) 


После преобразований и введения обозначения 


е = 


&охл с р охл г 9г* С Р охл г 


\Р Г / 


(8.81) 


где д г і — удельный расход охлаждающего воздуха на внутреннем 
радиусе г 1 стенки, из уравнения (8.80) получаем дифференциальное 
уравнение, описывающее распределение температуры по радиусу по¬ 
ристой цилиндрической стенки, 

^ + = а (8 ' 82) 


521 



Введя безразмерные переменные Т = Г/1000; г 1 = (г — г 1 )/<$, 
из уравнения (8.82) можно получить дифференциальное уравнение в 
безразмерном виде 


{г ' +п) ^ + {1 - () б% = о. 


(8.83) 


Общее решение уравнения (8.83) имеет вид 


Т = Сі 


(г + г 1 /6)^ 


+ С*2- 


(8.84) 


Постоянные интегрирования С\ и Сг в уравнении (8.84) опре¬ 
деляют, например, из заданных на радиусах г = 0 и г = 1 стенки 
граничных условий третьего рода 



г=О 



г=1 


а в 8 - 7 = ^. 

-у- (7У=„ - Г,); 


ОІТІЛ& 


(Т пл -Тг =1 ). 


(8.85) 

( 8 . 86 ) 


В соответствии с уравнениями (8.85), (8.86) 


С*і = 



Д (Г ПЛ в) 

' (1 +Г*/6)* | ^ 


е-1 


С2=Г Л +С! 



а в 8 ( г'/6)?' 

Л ( .* 


(г'/«)* а в Л ’ 

“1 г. 

(8.87) 


Расчет распределения температур в проницаемой многослой¬ 
ной стенке рассмотрим на примере стенки с прямоточным течени¬ 
ем охлаждающего воздуха. Схема такой стенки дана на рис. 8.11. 
В ней воздух, входя в каналы первого слоя, проходит через систе¬ 
му разветвленных каналов, двигаясь постоянно в направлении оси 
х. Вследствие этого для приближенной оценки температуры стенки 
можно ограничиться решением одномерной задачи теплопроводно¬ 
сти. Такой подход реализован в исследованиях КАИ. 

При расчете температур в многослойной стенке лопатки 
(рис. 8.12, а) ее профиль делится на п участков, кривизной которых и 
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Охлаждающий воздух 


Рис. 8.11. Схема многослойной про¬ 
ницаемой стенки с прямоточным дви¬ 
жением охлаждающего воздуха: 

1. ..10- сечения 



5 


Рис. 8.12. Схемы к расчету температур в многослой¬ 
ной проницаемой стенке с прямоточным движением 
охлаждающего воздуха: 

а - схема разбивки лопатки на участки; б - схема для вывода 

дифференциального уравнения;_- условная траектория 

движения охлаждающего воздуха 


перетеканиями теплоты между которыми можно пренебречь, и све¬ 
сти таким образом решение многомерной задачи к п одномерным. 

Для вывода дифференциального уравнения, описывающего про¬ 
цесс распространения теплоты в плоской многослойной стенке, вы¬ 
делим в ней на расстоянии х от входа охлаждающего воздуха эле¬ 
ментарный участок толщиной ёх (см. заштрихованный участок на 
рис. 8.12,<>). Теплопроводность участка примем равной средней 
эквивалентной теплопроводности стенки, которая может быть рас- 
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считана по формуле 


У~! А э і Е(Ам^м "Ь А 0 хл-^ОХл)і 

\ _ »=1 _ г =1 _ 

Аэхр - ^ 

где 5 — число сечений по толщине многослойной стенки (см. 
рис. 8.11), которые выбирают в зависимости от внутренней структу¬ 
ры материала и располагают вдоль наружных поверхностей стенки; 
А м , Дохл — теплопроводности соответственно металла и охлажда¬ 
ющего воздуха в г-м сечении стенки; Р м , Р охл — соответственно 
площади металлической поверхности и охлаждающих каналов в г-м 
сечении стенки; = Р м + Р охл — суммарная площадь г-го сечения 
стенки (для всех сечений плоской стенки постоянная). В заштрихо¬ 
ванный элемент (см. рис. 8.12, б) вводится количество теплоты 

(і 2 Т 

6Я = Ях~ Ях+<1х = 2 * Х ’ ( 8 - 89 ) 


( 8 . 88 ) 


где Т — температура металла стенки. 

При прохождении через рассматриваемый участок охлаждаю¬ 
щий воздух воспринимает количество теплоты, соответствующее 
изменению его энтальпии, т.е. 


^Я охл — а Ѵ (Т Т 0 хл)Рѣ бх — охл (‘р ОХЛ біохл- 

(8.90) 

Поскольку 


(ІЯ = <ІЯ ОХЛ 1 

(8.91) 

из уравнений (8.89) и (8.90) имеем 


<РТ 

А ^ х 2 — а ѵ{Т — Тохл), 

(8.92) 

(РТ бТохл 

^2 — ^охлСрохл ^ 

(8.93) 

Из уравнения (8.92) получаем 


т А (РТ _ 

Тохл — 7 2 -^5 

ау ах 1 

(8.94) 
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откуда 


ЛГохл А_ <$Т_ + А_Т 

Ах ау Ах 3 Ах 


(8.95) 


Подстановка уравнения (8.95) в уравнение (8.93) позволяет полу¬ 
чить дифференциальное уравнение третьего порядка, описывающее 
процесс распространения теплоты в стенке: 


А 3 Т аур 2 сРТ ау АТ 
Ах ^ С ох л Ср ох л Ах 2 А Ах 


(8.96) 


где кі = 


После введения переменных Т = Т/1000 и х = х/8 получаем 

А 3 Т , А 2 Т , АТ л , о . 

Ах 3 + ^ к2 Ах ~ °’ (8 ' 97 ^ 

оу (5 


. оуб 2 С охл 

"5 ^2 — х ; дохл — 


\ 5 ^ иА -' А тт 

Уохл с р охл ^ 

Общее решение уравнения (8.97) имеет вид 


Т = С\ ехр(аіж) + Сі ехр(агх) + Сз ехр(азж), 


(8.98) 


где Сі, С* 2 , Сз — постоянные интегрирования; оі, аг, аз — корни 
характеристического уравнения 

а 3 + к\а 2 — к 2 а = 0. (8.99) 


Решая уравнение (8.99), находим аі = 0; аг,з = — к\/2 ± 

А: 2 /4 + /с 2 • В результате общее решение уравнения (8.98) для 
температуры металла имеет вид 

Т = С\ + Сг ехр(й 2 аГ) + Сз ехр(азж), (8.100) 


а для температуры охлаждающего воздуха после подстановки Т, 
определяемой уравнением (8.100), в уравнение (8.94) — 

2 2 

Тохл = Сі + Сг (і - ^ ехр(а 2 аГ) + Сз (і - ^ ехр(а 3 ж). (8.101) 

Для определения постоянных интегрирования необходимо за¬ 
дать три граничных условия. В качестве двух из них зададим на 
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поверхностях стенки граничные условия третьего рода 

(8Л02) 

(§)« = 2 г< г -- г -*>- (8103) 

Эти условия записаны с учетом определения переменных х 
и Г. В качестве третьего граничного условия используем допущение 
о равенстве температур охлаждающего воздуха непосредственно на 
входе в стенку и перед стенкой, т.е. 

(Тоы)х=0 = К (8-104) 

Таким образом, для определения трех постоянных интегриро¬ 
вания Сі, С 2 и Сз получена система трех уравнений (8.102)—(8.104), 
которая после подстановки в уравнения зависимостей (8.100), (8.101) 
и производных от них приводится к виду 

С\Ь + + С 3 Ь 3 — Т В Ь = 0; 

С 3 6 + С 2 6 2 + Сз 6 3 - Т* пл 6 = 0; (8.105) 

С\ + С 2 в 2 + С 3 е 3 — Т* ъ = 0, 

где Ь = а в 8 /\; Ьг = а в 8/Х — аг; Ь 3 = а в 8/Х—а 3 ] 6 = оі пл 8/\] 6,2 = 
= {ос пл 8/\ + аг) ехр о 2 ; 6 3 = (а вл 8/Х + аз) ехр а 3 ; ег = 1 - а\Ік, 2 \ е 3 = 
= 1 - а\/к2- 

В результате решения системы уравнений (8.105) для определе¬ 
ния постоянных интегрирования С і, С 2 и Сз получают рекуррент¬ 
ные соотношения 

Сз = (Ье 2 - Ь 2 )(Г пл - Т* в )б/[(Ь 2 - Ье 2 )(е 3 6 - 6 3 )+ 

+ ( Ь 3 — Ъе 3 )(сІ 2 — е 2 < 1 ) ; (8.106) 

с 2 = [(г; л - ту + С 3 (е 3 6 - <*,)] /(6 2 ~ е 2 6); (8.107) 

Сі = Т* в - С 2 е 2 - Сзез. (8.108) 
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8.5. Расчет распределения температуры 
по радиусу охлаждаемого диска турбины 


Из уравнения теплового баланса <?і — <72 — Яохл.л — Яохл.п = О, 
записанного для выделенного элемента турбинного диска перемен¬ 
ной толщины, охлаждаемого с обеих сторон (рис. 8.13), при условии 
постоянства теплопроводности материала диска распределение тем¬ 
пературы по радиусу описывают дифференциальным уравнением 


ііг 2 ^ 


/1 1 <іу\ ІѲ 9- 

(г + ѵ^)Тг- тѲ = ^ 


(8.109) 


где Ѳ — разность температур диска и охлаждающего воздуха; г — 
радиус; у — толщина диска; т = 


2а 


ср 




параметр, характери- 
— теплопроводность 


зующии интенсивность охлаждения диска; А 
материала диска. 

При несимметричном охлаждении боковых сторон диска (левой 
— “л” и правой — “п”) коэффициент теплоотдачи с боковых сто¬ 
рон диска можно принимать как а охл = (а ОХ л.л + «охл.п)/2, т.е. как 


среднее значение коэффициента 
теплоотдачи охлаждающего воз¬ 
духа соответственно с левой и 
правой сторон диска, а разность 
температур диска и охлаждающе¬ 
го воздуха — как Ѳ = Т — Т *, где 
Т* — эквивалентная усредненная 
температура окружающей среды 
у боковых сторон диска: Т* = 

— (^ОХЛ.Л ?о ХЛ . Л ”1" ^охл.п ^ОХЛ.п) • 
: (^охл.л Н~ ^охл.п)? Г Д е ^ОХЛ.ЛЭ ^ОХЛ.П 

— температура охлаждающего 
воздуха соответственно с левой и 
правой сторон диска. 

В качестве граничных ус¬ 
ловий могут быть заданы по¬ 
лученные из предварительного 
расчета количество теплоты, по¬ 
ступающей в единицу времени в 


Ооіб 



Рис. 8 . 13 . Схема к расчету тем¬ 
ператур по радиусу диска произ¬ 
вольного профиля 


527 



обод диска (фоб), и количество теплоты, отводимой в единицу време¬ 
ни к валу или другой детали на внутреннем радиусе диска (фвнутр), 
или температуры на ободе (Г 0 б) и на внутренней расточке диска 

(Твнутр)- 

Решение уравнения (8.109) с учетом изменения по радиусу пара¬ 
метров у, А, а 0Х Л) Т* хл получается громоздким. Поэтому иногда его 
решают при упрощающих предположениях, которые могут давать 
лишь приблизительные результаты. 

Хорошие результаты получают при применении следующего ме¬ 
тода расчета, разработанного в КАИ. 

Вначале получают решение уравнения (8.109) для кольцевого 
элемента постоянной толщины при неизменных теплопроводности, 
коэффициенте теплоотдачи и температуре охлаждающей среды. 
При этих условиях уравнение (8.109) преобразуется в уравнение Бес¬ 
селя 


сРѲ 1 АѲ 2/ , 

+ _ — ~т 2 Ѳ = 0, 
аг* г аг 


решение которого имеет вид 


Ѳ = АІо(тг) + ВКо(тг), 


( 8 . 110 ) 


( 8 . 111 ) 


где А, В — произвольные постоянные (их можно определить из гра¬ 
ничных условий); /о, Ко — функции Бесселя мнимого аргумента 
нулевого порядка. 

Расчет диска произвольного профиля с произвольным измене¬ 
нием по радиусу параметров у, А, а 0Х л, Т* хл можно выполнить с 
использованием уравнения (8.111). Для этого диск по радиусу раз¬ 
бивают на ряд концентрических колец (см. рис. 8.13). Число колец 
может быть произвольным, их протяженность по радиусу не обяза¬ 
тельно одинакова для всех колец. Важно соблюдать лишь одно усло¬ 
вие: так как в пределах каждого кольца параметры у , А, а 0 хл, Т* хл 
принимаются постоянными, то изменения этих параметров должны 
быть небольшими, не влияющими в конечном счете на результаты 
вычислений. 

Поскольку каждое из выделенных колец находится в условиях, 
при которых было получено решение (8.111) уравнения (8.110), то 
распределение температуры в пределах каждого кольца описывается 
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уравнением (8.110). Расчет температурного поля диска проводят 
последовательным переходом от кольца к кольцу, причем на стыках 
колец, где г - *_|_і = должно обеспечиваться равенство температур 
смежных участков диска 

Т*і + АЖ(тп) + В{Ко(т{Г{) = 

= Т* і+1 + Аі +1 Іо{т і+1 Гі) + В і+1 Ко(т і+1 Гі) (8.112) 

и радиальных тепловых потоков 

^іУігпі[АіІі{тіГі) - ВіКі{ггцгі )] = 

-^»+іУі+1 ,7г і+і[^г+іД( ,7г г+1 г г) — ^г+1-^і( т *+1 г ’*)]) (8.113) 

где /і, К\ — функции Бесселя мнимого аргумента первого порядка. 

Кроме того, должны выполняться граничные условия на вну¬ 
треннем радиусе го в зависимости от заданных условий: 

Т* х + Аі/ 0 (шіго) + ВіКо(тіг 0 ) = Т ВН утр (8.114) 

или 

2ят 0 Аіуіті[Лі/і(шіго) - В\К\{т\го )] = ф вну т Р ; (8.115) 

на периферии диска ( г п = г 0 б) в зависимости от заданных условий: 

Т эп + А п Іо(т п г п ) + В п Ко(т п г п ) = Т 0 § (8.116) 

или 

2'яг п \ п у п т п [А п Іі(т п г п ) - В п Кі(т п г п )} - (} 0& . (8.117) 

Таким образом, если предположить, что на внутреннем радиусе за¬ 
дана температура диска Т ВН утр) а на периферии количество теплоты 
фоб, то получаем систему 2п линейных алгебраических уравнений с 
2п неизвестными Аі, В *: 


18 - 10681 
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Аі/о(тіГо) + В\Ко(т\то) — Твнутр -^эі! 

А\Іо{гп\г\) + В\Кй{т\г\) — Аг^о^гГі) — В2Ко(т2Г\) = 

Ті* гр* щ 

э2 — -*э1) 

А\\іу\т\Іі(т\Г\) - В\\\у\т\Кі{т\Г\)— 

~ А2\2У2ГП2І\(гП2Г\) + В2\2У2ГП2К 1 (т2П) = О; 


А\1о{гщг{) + ВіКо(тіГі) - Аі +1 іо(гпі +1 гі)- (8.118) 

- В і+1 Ко(т і+1 Гі) = Т* і+1 - Т* { - 
Аі\іУігпіі\{гпіГі) - В{\{у{гщК\(ггцг{)- 

А%+\^і+\Уі+\'пхі+іі\{гпі+іГі)-\- 

А В{+\\і+\Уі+\тщ+\К\(ші+і'і'і) — О; 

Ап^пУп т пІі{ т п г п) ~ Вп^пУп т п.Кі(тп п г п ) — (5об/(2тгг п ). 

Поскольку зависимость А = А (Т) в начале расчета не извест¬ 
на, то в первом приближении распределение Т\(г) приходится за¬ 
давать, принимая, например, параболическую зависимость Т\(г) = 
— Увнутр А 300 (г/г О б) 3 . 

Далее систему (8.118) решают при Аі = А(7і) и определяют рас¬ 
пределение Гц (г) во втором приближении, затем при Ац = А(Тн) 
выполняют третье приближение и т.д. (здесь “I” и “II” — индексы, 
соответствующие номерам приближений). Расчет заканчивают при 
приемлемом совпадении распределений температур двух последних 
приближений. 

Поскольку і^о(0) —> оо и А'і(О) —» оо, то при го и 0 с достаточ¬ 
ной степенью точности можно принять В\ = 0. 

При использовании компьютера функции /о, /і, а также Ко и 
К\ в интервале 0 < тг < 4 достаточно точно можно вычислить по 
формулам разложения в ряд. При значениях аргумента 4 < тг < 19 
для вычислений функций Ко и К\ можно рекомендовать следующие 
зависимости, полученные аппроксимацией табличных данных: 
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Ко • ІО 6 = 1057314,25 ехр[0,000007672(тг) 4 - 

- 0,000484785(тг) 3 + 0,012454602(тг) 2 - 

- 1,183091968(тг)]; 

К\ • ІО 6 = 1315373,33 ехр[0,000010233(тг) 4 — 1 ' ’ 

- 0,000638282(тг) 3 + 0,016011528(тг) 2 - 

- 1,222959384(тг)]. 

Сопоставление результатов расчетов изложенным методом с ре¬ 
зультатами расчетов, полученных другими, более точными, но тру¬ 
доемкими методами, свидетельствует о достаточной его точности. 

8.6. Расчет температурного поля в сечениях 
охлаждаемых лопаток и дисков турбин 
в нестационарных условиях 

Для определения температурных полей в деталях ГТД в неста¬ 
ционарных условиях требуется найти решение дифференциального 
уравнения теплопроводности типа (8.1) с учетом зависимости тепло¬ 
физических характеристик материала от температуры и изменения 
во времени граничных условий теплообмена (коэффициентов тепло¬ 
отдачи, температур газа и охлаждающего воздуха). 

В этом случае достаточно универсальным и доступным с прак¬ 
тической точки зрения (в частности, с точки зрения эффективной ре¬ 
ализации на компьютере) является конечно-разностный метод (ме¬ 
тод сеток). Сущность этого метода заключается в замене диффе¬ 
ренциальных уравнений их конечно-разностными аппроксимациями 
(аналогами), основанной на рассмотрении конечного числа значений 
искомой функции в узлах сетки. Такая замена соответствует замене 
непрерывной кривой, характеризующей изменение искомой функции, 
ломаной линией. Входящие в уравнение производные заменяют от¬ 
ношением разности значений функций в соседних узлах к шагу сетки 
в соответствующем направлении. В результате таких замен диффе¬ 
ренциальные уравнения сводят к системам алгебраических уравне¬ 
ний, неизвестными в которых являются значения температур в уз¬ 
лах сеточной области. Переход от дифференциального уравнения к 
разностному можно осуществить заменой в исходном дифференци¬ 
альном уравнении производных функций конечными разностями. 


18 * 
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Так, из уравнения теплопроводности параболического типа (од¬ 
номерного нестационарного уравнения теплопроводности) 


дТ _ д 2 Т 


( 8 . 120 ) 


вводя достаточно малые приращения (шаги) переменных і и ж, обо¬ 
значив их соответственно Аі = к, Ах = к, получаем конечно¬ 
разностный аналог уравнения (8.120) 


Т(х, і + к) — Т(ж, і) Iк = 

= а |т(ж + Л, і) — 2Т(ж, і ) + Т(х — к, і) / к 2 


( 8 . 121 ) 


Это соотношение получено определением производной д 2 Т/дх 2 
в момент времени і. В момент і + Аі аналогичное уравнение имеет 
вид 


| Т(х , і + к) — Т{ х, і ) Iк = 

= а \т(х + к, і + к) — 2 Т(ж, і + к) + Т(х — к, і + к) у/ к 2 . (8.122) 


Вместо соотношений (8.121) и (8.122) можно записать 
Г(М + *) = ^ г -~ • ~ ак ' 


Т(х + к, і) — Т(х — к, *)] + (і-2 (8.123) 


Т(х, і + к) = щ ^ -рд^/Д 2 ) [ Г ( ж + 1 + к ) + Т ( х “ М + + 

Т{х,і). (8.124) 


1 


1 + ак/к 2 


Конечно-разностное уравнение (8.123) называют явным , а урав¬ 
нение (8.124) — неявным. В зависимости от типа применяемого 
для расчетов уравнения различают соответственно явную или не¬ 
явную конечно-разностную схему и явный или неявный конечно¬ 
разностный метод. 

Для определения температуры по неявному уравнению (8.124) 
необходимо решать систему уравнений, так как неизвестными явля- 
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ются не только Т(х,і + к), но и температуры в соседних узловых 
точках Т(х + к, і + к) и Т(х - к,і + к). 

Важной проблемой применения конечно-разностных методов яв¬ 
ляется исследование вопросов сходимости и устойчивости решения. 
Если разностная схема сходится, то при уменьшении шагов сетки 
(к —> 0, к —► 0) разностное решение стремится к точному реше¬ 
нию соответствующей дифференциальной задачи. Как показывает 
практика расчетов, разностное решение, получаемое по явной схеме, 
дает заниженный результат по сравнению с точным, а по неявной 
— несколько завышенный. Погрешность приближенного решения 
объясняется не только приближенностью аппроксимирующих соот¬ 
ношений, но и округлением промежуточных результатов счета. В 
этом случае при уменьшении шага сетки суммарная ошибка округ¬ 
ления может возрастать — решение будет неустойчивым. Отме¬ 
тим, что устойчивость является более сильным свойством, чем схо¬ 
димость. В частности, из условий устойчивости для ряда случаев, 
обычно реализуемых на практике, следует сходимость решения. В 
этой связи важнейшей задачей вычислительной математики стано¬ 
вится разработка эффективных и экономичных конечно-разностных 
схем, пригодных для решения дифференциальных уравнений тепло¬ 
проводности. 

Неявная разностная схема абсолютно устойчива, и при ее ис¬ 
пользовании можно выбирать шаг по временной и координатной 
осям произвольно. Для обеспечения устойчивости явной разност¬ 
ной схемы выбор шагов по координатным осям следует подчинять 
выполнению соотношения между ними. Например, для устойчиво¬ 
сти уравнения (8.123) необходимо выполнение соотношения ак/к 2 < 
< 1/2, или к < к 2 /(2а). Такое жесткое ограничение при выполнении 
расчетов приводит к значительному увеличению времени счета. 

Практика расчетов показывает, что если характер изменения 
во времени граничных условий не позволяет выбирать достаточно 
большие шаги по временной оси, то более выгодным становится ис¬ 
пользование явной разностной схемы. Неявная разностная схема эф¬ 
фективна лишь тогда, когда значения Аі могут быть выбраны не 
менее чем в 3 раза большими, нежели соответствующие значения Аі 
для явной схемы. 

Другим способом перехода от дифференциального уравнения к 
конечно-разностному является метод тепловых балансов. При при¬ 
менении этого метода получают явные конечно-разностные уравне- 
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Рис. 8.14. Сечения с расчетной сеткой: 

а - поперечное сечение лопатки; б - меридиональные сечения диска 
радиально-осевой и осевой турбин; • - узловые точки 


ния для расчета температурного состояния сечений лопаток и дисков 
турбин в нестационарных условиях. 

Для этого поперечное сечение лопатки (рис. 8.14, а) разбивают 
на N элементарных объемов единичной высоты (по оси г), ограни¬ 
ченных сторонами размером 8 у х 8 Х . У диска (рис. 8.14, б) выделяют 
участок, ограниченный в направлении осей г и г действительными 
поверхностями, а в окружном направлении — единичным двугран¬ 
ным углом Л<р = 1 рад. Образованный таким образом участок диска 
разбивают на N элементарных объемов (см. рис. 8.14, б), ограничен¬ 
ных сторонами длиной 8 Г = 8 г = 8, а 8<р = /(г) (выбор 8 Г = 8 г сделан 
для упрощения выводимых расчетных формул). 

Удельную теплоемкость с р , плотность р и теплопроводность А 

материала принимают одинаковыми в пределах каждого элементар- 

/ ( іТ \ 

ного объема. В соответствии с уравнением Фурье у} = —А—^ и 
соотношением Ньютона [<? = аГ(Т* — Г)] при граничных условиях 
третьего рода для элементарных объемов можно записать следую¬ 
щие уравнения теплового баланса: 

для внутренних узловых точек (т = 4) 

-Е(^Т ~)^ Ыі ^ і -к^ = с р рАѴ і АТ і , (8.125) 

*=1 1 ~ к 
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для граничных узловых точек (0 < т < 2) при граничных усло¬ 
виях третьего рода 

- Е (^Т^) АРі ~ к Д( + <ч (I? - Гі) д^і Д( = 

= с рР АѴіАТі. (8.126) 

Здесь т — число соседних узловых точек в направлении коорди¬ 
натных осей (для внутренних узловых точек в это число входят 
внутренние и граничные узловые точки, для граничных — только 
внутренние); А*, Ад. — теплопроводность элемента, представляемо¬ 
го соответственно і- й и к- й соседними узловыми точками; А Тд_д. — 
разность температур между соседними узлами; А / г _д. — расстояние 
от г-й точки до соседней узловой точки; Ді^_д. — площадь сечения 
элементарного объема, перпендикулярного к направлению теплово¬ 
го потока; АѴ{ — объем элемента, представляемого данной узловой 
точкой; с*і, Т* — соответственно коэффициент теплоотдачи и тем¬ 
пература омывающей среды на участке г-го элементарного объема; 
АТі — приращение температуры рассматриваемой узловой точки 
за время Аі] АР{ — площадь поверхности теплообмена граничного 
элементарного объема с омывающей его средой. 

Если для всех граничных узловых точек выполняется условие 
щб/Хі < 1, то устойчивость решения в общем случае будет автома¬ 
тически обеспечиваться при 

Аі <__ 

~ 2\{1+8Ц61У 

а при квадратной сетке, т.е. при 8 у = 8 Х = 8, 

Аі < (8.128) 

4А 

Поскольку теплопроводность жаропрочных сплавов, применяе¬ 
мых для изготовления лопаток и дисков газовых турбин, с ростом 
температуры возрастает и ее зависимость от температуры может 
быть аппроксимирована уравнением А(Т) = Ао + ЬТ, то вместо урав- 
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нений (8.127) и (8.128) можно соответственно записать 


Аі = 


Аі - 


СрР&у 

2А тах (1 +6Ц81У 

с р р8 2 

4А тах 


(8.129) 

(8.130) 


где А тах = Ао + 6Т тах , а Г тах — максимальная в данный момент 
температура в расчетном сечении. 

Для удобства расчетов проведена систематизация характерных 
типов элементарных объемов, с помощью которых с достаточной сте¬ 
пенью точности можно аппроксимировать любое сложное по конфи¬ 
гурации сечение. Кроме того, составлены таблицы с формулами для 
каждого из характерных типов элементарных объемов для опреде¬ 
ления входящих в уравнения (8.125) и (8.126) значений АѴі, АР{ и 
Ді'і-Я;, используемых соответственно при расчетах температур ло¬ 
паток и диска. (Схемы расположения характерных точек элементар¬ 
ных объемов в сечениях лопаток и дисков турбин, а также указанные 
формулы приведены, например, в книге [24].) 

Описанный метод тепловых балансов для расчета температур 
при вполне приемлемой для инженерных расчетов точности отлича¬ 
ется простотой реализации на компьютере. С этой точки зрения к 
его достоинствам можно отнести: 

возможность иметь единую программу для расчета температур 
в лопатках, дисках и других деталях турбин; 

возможность использования при произвольном характере изме¬ 
нения в пространстве и во времени граничных условий второго и 
третьего рода и при расчетах температур как в нестационарных, 
так и в стационарных (с определенным приближением) условиях; 

автоматическое выполнение в процессе счета условий устойчи¬ 
вости решения; 

возможность автоматизации процесса аппроксимации истинного 
сечения сеточной областью с определением типа ее узловых точек. 

В КАИ разработана программа, позволяющая производить рас¬ 
четы температур в сечениях лопаток и дисков турбин при числе 
узловых точек сеточной области до 3000, что дает возможность с до¬ 
статочной степенью точности аппроксимировать практически любое 
по сложности геометрии сечение детали турбины. 

В силу своей универсальности и относительной простоты реа¬ 
лизации на компьютере конечно-разностный метод остается широко 
используемым в турбостроении. 
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8.7. Расчет температурного состояния 
лопаток турбин методом конечных элементов 
в нестационарных условиях 

Одним из недостатков конечно-разностного метода является сту¬ 
пенчатая аппроксимация границ истинного сечения лопатки грани¬ 
цей сеточной области. При этом появляется не только погрешность 
задания геометрии, но и погрешность воспроизведения граничных 
условий, особенно таких, которые содержат производные в напра¬ 
влении нормали к границам. 

Указанные недостатки отсутствуют в методе конечных элемен¬ 
тов (МКЭ). МКЭ применим к любым задачам, которые могут быть 
сформулированы в вариационном виде, в том числе и к задачам гид¬ 
родинамики и прочности. 

Результаты расчета температурного состояния деталей турбо¬ 
машин используют в прочностных расчетах. Та же сеточная об¬ 
ласть, которая применена для расчета температурного поля, может 
быть использована в расчете на прочность, что приводит к суще¬ 
ственному сокращению затрат труда и времени, а также к повыше¬ 
нию точности прочностных расчетов, так как при этом исключается 
погрешность, обусловленная неточностью задания температур в уз¬ 
ловых точках сеточной области. 

Однако МКЭ имеет и ряд существенных недостатков: слож¬ 
ность разработки адаптивных алгоритмов триангуляции (разбиения 
расчетной области на треугольные элементы) в случае даже незначи¬ 
тельного изменения расчетной области; зависимость эффективности 
МКЭ от порядка нумерации узлов и элементов; необходимость ре¬ 
шать системы алгебраических уравнений с матрицами ленточного 
типа (с матрицами, ненулевые элементы которых группируются в 
окрестности главной диагонали) итерационными методами. 

Основы применения МКЭ для решения различных задач, в част¬ 
ности задач теплопроводности, изложены в работах О. Зенкевича и 
Л. Сегерлинда. 

В общем случае решение задач теплопроводности с помощью 
МКЭ сводится к следующему. 

1. В рассматриваемой области фиксируется конечное число то¬ 
чек, называемых узловыми, в каждой из которых не известны и 
должны быть определены температуры Т{. 
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2. Область определения температуры разбивают на конечное чи¬ 
сло подобластей, называемых конечными элементами. Эти элемен¬ 
ты имеют общие узловые точки и в совокупности аппроксимируют 
истинную область. 

3. Искомую непрерывную зависимость температуры Т от ко¬ 
ординат аппроксимируют в каждом элементе полиномом, который 
определяют по температуре Т{. Для каждого конечного элемента 
определяют свой полином, но так, чтобы сохранилась непрерывность 
температурного поля вдоль границ элемента. По мнению разработ¬ 
чиков МКЭ, наиболее целесообразно при решении задач теплопро¬ 
водности выбирать полином второй степени. 

4. В пределах каждого конечного элемента приближенное зна¬ 
чение температуры Т в общем случае трехмерного температурного 
поля определяется зависимостью 

т 

Г(х,у,г) = ^Щ(х,у,г)Ті, (8.131) 

і = 1 

где т — число узлов в конечном элементе; ІѴ® — функция формы, за¬ 
висящая от вида выбранного полинома и формы конечного элемента; 
Т{ — значение температуры в узле. 

5. Уравнения типа (8.131) суммируют по всем элементам: 

М Мт 

т=Е г = ЕЕ"‘(*,у.*)ъ, ( 8Л32 > 

.7=1 ]=1 і = 1 

что и дает выражение для приближенного определения температур¬ 
ного поля в данной области через неизвестные значения температур 
Г}. В уравнении (8.132) М — число элементов. 

6. Искомые температуры Т{ в узлах определяют либо из условий 
минимизации функционала, связанного с данной краевой задачей, 
либо из условия ортогональности невязки к функциям формы, если 
вместо вариационного метода применять метод взвешенных невязок 
Г алеркина. 

В.Г. Кадышевым в КАИ разработан метод расчета трехмерно¬ 
го нестационарного температурного поля тонкостенной лопатки , в 
котором систему разрешающих уравнений строят на основе метода 
тепловых балансов. 
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Профильную часть лопатки можно представить как изогнутую 
пластину переменной толщины, омываемую потоками газа и охла¬ 
ждающего воздуха с температурами Т* и Т* хл соответственно. Ко¬ 
эффициенты теплоотдачи от газа к поверхности лопатки (а г ) и от 
поверхности лопатки к охлаждающему воздуху (а ОХ л) считают из¬ 
вестными в каждой точке. На торцевых поверхностях профильной 
части лопатки, например на выходной кромке, задают температуру 
потока Т* и коэффициент теплоотдачи а т . С целью учета отво¬ 
да теплоты в замковую часть лопатки на торцевой поверхности ее 
профильной части может быть задано распределение плотности те¬ 
плового потока 5 т. 

В начальный момент времени (і = 0) распределение температу¬ 
ры в оболочке лопатки считают известным: Г° = Т(ж,у, 2 , 0 ). 

Профильную часть лопатки заменяют совокупностью конечных 
элементов. Конечным элементом является произвольная прямая тре¬ 
угольная призма, высота которой равна толщине стенки лопатки. 

В пределах отдельной призмы, сечение которой срединной плос¬ 
костью представляет собой заштрихованную часть на рис. 8.15, а, 
толщина Н стенки, теплопроводность А материала стенки, темпера¬ 
туры Т*, Т* хл и коэффициенты а т и а 0 хл в каждый момент времени 
постоянны, а температура лопатки изменяется в соответствии с за¬ 
висимостью 

Т = а + Ь(х - ж 0 ) + с(у - у о) + [сІ+ е(х - хо ) + /( у - уо)]х 

х2г/Я + [д + к(х - хо) + 1{у - уо)]{2г/Н) 2 , (8.133) 



Рис. 8.15. Схемы к расчету температур лопатки: 
а - блок треугольных призм; б - узловая область рассма¬ 
триваемой точки 0; б - совокупность узловых областей 
блока призм; 1, 2, п, п + 1 - узловые точки 
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где г изменяется в пределах от —Н /2 до +Н/ 2, а коэффициенты 
а, Ь, с, I являются функциями координат и граничных условий. 
Выбранная зависимость температуры от параметров отдельного эле¬ 
мента в его пределах обеспечивает получение температурного поля в 
срединной поверхности оболочки лопатки и позволяет удовлетворять 
условия теплообмена на ее поверхностях. 

Зависимость температуры от времени і для отдельного элемен¬ 


та принимают линейной в пределах ограниченного интервала вре¬ 
мени Аі: 

'Т і і+Ді _ г гі 

Т = Т І+АІ = Т 1 {х,у,г) + --- і. (8.134) 


Температуры Т*, Т* хл , Т* и плотности д т тепловых потоков так¬ 
же считают линейными функциями времени. Нестационарные ко¬ 
эффициенты теплоотдачи а г , а охл и а т принимают постоянными на 
интервале Аі. 

Кривизну и переменность толщины стенки лопатки учитывают 
введением приведенных коэффициентов теплоотдачи 


а г — а Г.дТ’г/ Рср ! Оохл — СИ оХЛ.дТ 1 ;)ХЛ / Р ср> 


где а г . д и а ОХ л.д — истинные значения коэффициентов теплоотдачи 
на поверхностях лопатки; Р т и Р охл — площади поверхностей, омы¬ 
ваемых газом и охлаждающим воздухом; Р ср — площадь срединной 
поверхности участка лопатки. 

Выделим для элементарной призмы узловую область А, обра¬ 
зованную в срединной поверхности отрезками, проведенными через 
точки 0, 1, 0, 2 , и отрезками 1\ и /г медиан, проведенных из точек 1 
и 2 (рис. 8.15, б). Аналогичные действия выполняют и для других 
призм, входящих в блок с общей вершиной в точке 0. Уравнение 
теплового баланса для выделенной таким образом области в окрест¬ 
ности точки 0 (рис. 8.15, в) в интервале Аі 

п п 

]^(фк + Фг + (дохл )і + <3т = (дліі (8.135) 

і= 1 і=1 

где фк — количество теплоты, поступившее в область А теплопро¬ 
водностью через плоскости, проведенные через 1\ и /г! Яѵ — ко¬ 
личество теплоты, поступившее в А со стороны газа; фохл — ко¬ 
личество теплоты, отданное из А охлаждающему воздуху; фт — 
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количество теплоты, поступившее в заштрихованную область (см. 
рис. 8.15, ѳ) через торцевую поверхность, проходящую через прямую 
/ т (см. рис. 8.15, б)] — количество теплоты, аккумулированное 

в области А за время Аі. 

Преобразуя уравнение (8.135) с использованием выражений 
(8.133), (8.134), получаем линейное алгебраическое уравнение для 
температуры в точке 0 срединной поверхности оболочки лопатки 

4 +Л ‘ = [е(а>+ I е ), + с] [е( л > - Иі г ‘‘ +Л<+ 

І г=1 - 1 1 г=1 

е).т% аі + 

і=1 

+Е (* + И ■ т »+Е ( А > + Н. Г *] • (««б) 

і=1 г -1 * 

Входящие в это уравнение коэффициенты определяют следую¬ 
щими выражениями (в которых индексы “і + Аі” при температурах 
для упрощения записи опущены): 

Ао, = \р,[щ(х\,+у\ ,) + !].; 

1 Г__ ф' 

Ли = -Рг [Щ(х2X21 ~ У2У12) - д ] :> 

Л 2 І = \рі [Щ(УіѴі2 - * 1 * 12 ) - \ А 

Еі = сргі(РН)і/{МАіУ, 

Ві = -ГіЫТт + Г* ) + У 3 охл(7охл + Г охл )]- 
- ^[ті(Т г - ТІ) + Ш2(Гохл - Г* х л)]; 

В = —(а т НЬ) о-і ^-(Ті + Т \) + —(Г г Т г)і + ~^~(Тохл + Г охл )і 
(Гт + Г*)о-і + (?Т + 9т) 0 _ 1 + 4 Д ( а тЯГ)о_(п+1) х 

х ^(Г п+ 1 + Г* +1 ) + -у (Гг + Г г 4 )п + —(Гэхл + Го хл )п- 


^(а 0 -^).Г*-СГ*+ 

і=1 
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— (Т х + Т х ) 0-1 + (?т + 9т) 


ЯЯ 


4А і о— (п+і)’ 


С — — %і(а т НЬ)о-і + ^ п (а т НЬ)о— (п+і)> 

4>т = 2 д (1 - т 3 - ті) - ~^д-( т і - т з); 

Ѵ’охл = -ГП2- т 4 ) - ^-(т 2 - т 4 ); 

ф = -д -(1 + т 4 з - тіг) Н-д —(1 - т 4 з - т 12); 

^ = 1-іті 2 ; ті = а охл + 2А/Я; т 2 = о: г + 2А/Я; 

тз = а охл + 4А/Я; т 4 = а г + 4А/Я; ті = а г ті/Д; 
= аохл^гг/Д; тз = а г тз/Д; т 4 = а охл т 4 /Д; 


Д = т 3 т 4 + т 2 тз; т^ = т 4 + т 2 ; т 4 з = т 4 — т 3 ; 
хі = (жі - жо)/(2Я); Х 2 = (х 2 - хо)/(2 Я); ж 2 і = ж 2 - жі; 

Уі = (Уі “ Уо)/(2Я); у 2 = (У2 - Уо)/(2Я); </ 12 = Уі - 2/ 2 > 


где Я = 0,5 


(ж 2 — ж 0 )(уі-уо)-(яі-ж 0 )(у2-уо) 


— площадь заштри¬ 


хованной части на рис. 8.15, а. Индексы “0 — 1”, “0 — п”, “0 — (п +1)” 
соответствуют отрезкам, соединяющим узловую точку 0 с точками 
1, п и п + 1 на рис. 8.15, в. 

В уравнении (8.136), если точка 0 не лежит на торцевой поверх¬ 
ности пера лопатки, коэффициенты Си Л равны нулю. 

Уравнения (8.136), записанные для каждой узловой точки, обра¬ 
зуют систему линейных алгебраических уравнений, решение кото¬ 
рой дает распределение температуры срединной поверхности обо¬ 
лочки лопатки в момент і + Аі. Использование принятой зависи¬ 
мости температуры от параметров призмы по ее высоте позволяет 
найти значения температуры на поверхностях, омываемых газом и 
охлаждающим воздухом. 

Учет зависимости теплопроводности от температуры можно 
осуществлять методом последовательных приближений. Решение 
системы уравнений (8.136) наиболее удобно в этом случае выпол¬ 
нять методом верхней релаксации, так как температуры, получен¬ 
ные на предыдущих шагах во времени, являются хорошими началь¬ 
ными приближениями для последующих. 

Разработанная В.Г. Кадышевым компьютерная программа по¬ 
зволяет производить расчеты температур при числе узловых точек 


542 



до 3000. Сравнение результатов расчетов температурного состоя¬ 
ния пластины с использованием аналитического решения и разрабо¬ 
танного метода конечных элементов свидетельствует о достаточной 
точности последнего. 

Из других применений МКЭ в тепловых расчетах турбомашин 
отметим разработанный К. Мацусуэ метод для расчета температур 
охлаждаемых лопаток и дисков в стационарных и нестационарных 
условиях при граничных условиях первого, второго и третьего рода. 
Задача решена в двухмерной постановке. 

Кроме того, известен метод расчета стационарных температур¬ 
ных полей в меридиональном сечении дисков турбин. Такой метод 
особенно важен для расчета дисков радиально-осевых турбин, по¬ 
скольку расчеты обычным методом, при котором такой диск рас¬ 
считывают как пластину, приводят к большим погрешностям. Раз¬ 
работанный метод позволяет учесть зависимость теплопроводности 
материала диска от температуры, решая задачу в несколько при¬ 
ближений. 



Глава 9 


ЭФФЕКТИВНОСТЬ СИСТЕМ ОХЛАЖДЕНИЯ, 
ОСНОВНЫЕ ПОЛОЖЕНИЯ ИХ КОНСТРУИРОВАНИЯ 

9.1. Эффективность систем охлаждения турбин. 

Влияние глубины и способа охлаждения 
на эффективность ГТУ 

При проектировании высокотемпературных газовых турбин вы¬ 
бирают конкретную схему охлаждения и конструктивную схему ох¬ 
лаждаемой лопатки каждого соплового аппарата и рабочего коле¬ 
са, которые обеспечивают требуемое снижение температуры метал¬ 
ла лопаток при минимально возможном расходе охладителя. При 
этом расход воздуха обычно оценивают относительной величиной 
9т охл — С'т охл / С'т в • Минимизация расхода охладителя обеспечи¬ 
вает наименьшее вредное влияние введения охлаждения на параме¬ 
тры турбины и установки. 

Указанная задача не имеет однозначного решения, поскольку 
сложно оценить температурные пределы применения различных 
схем внутреннего воздушного охлаждения, так как определенный 
уровень температуры Т с лопатки при заданной температуре Т* га¬ 
за может быть обеспечен при применении не одной, а нескольких 
различных схем охлаждения, расход воздуха в которых может быть 
различен. Чем меньше д гп охл при определенных уровнях Т* и Т с , 
тем экономичнее при прочих равных условиях система охлаждения. 

Одно из понятий экономичности, или эффективности, воздуш¬ 
ного охлаждения было введено в п. 8.2 в виде Ѳ = ( Т'* — Т С )/(Т* — 
— Т * хл ), где Т* хл — температура охлаждающего воздуха при входе в 
лопатку (или на каком-либо ее участке). 
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Чем интенсивнее процесс теплоотдачи, тем при меньшем отно¬ 
сительном расходе воздуха достигается охлаждение лопатки в задан¬ 
ных температурных условиях. Значение Ѳ при заданном значении 
5га охл будет тем больше, чем совершеннее, с позиции охлаждения, 
конструкция лопатки и форма обводов ее профильной части, чем 
больше отношение площадей поверхностей теплообмена с воздуш¬ 
ной стороны к газовой и чем эффективнее способы интенсификации 
теплообмена с воздушной стороны. 

В п. 8.2 отмечалось, что величина Ѳ может быть выражена через 
коэффициенты теплоотдачи а охл со стороны охлаждающего воздуха 
и а г со стороны газа, а также через коэффициент формы Кф, кото¬ 
рый учитывает отличие температуры лопатки (или какого-либо ее 
участка) от температуры тонкой и плоской стенки (см. формулы 
(8.23) и (8.25)). 

Эти выражения для Ѳ удобны при сравнении интенсивности 
охлаждения различных лопаток. Они позволяют определять тем¬ 
пературу рассматриваемого участка лопатки для заданного режима 
работы турбины (с температурой газа Т* и температурой охлажда¬ 
ющего воздуха Т * хл ). Чем выше значения Ѳ , тем температура Т с 
меньше отличается от температуры охлаждающего воздуха, следо¬ 
вательно, тем лучше охлаждается лопатка. 

В п. 8.2 отмечалось также, что коэффициент Ѳ обычно предста¬ 
вляют графической зависимостью от отношения массовых расходов 
охлаждающего воздуха Сохл и газа С г , а на рис. 8.2 представлены 
графики эффективности охлаждения срединных участков профилей 
и лопаток различных конструкций. 

Зависимости Ѳ = Ѳ(д т охл ) строят и для условных средних значе¬ 
ний Ѳ (соответствующих средним условным значениям Т с , которые 
не могут характеризовать тепловое состояние лопатки), применя¬ 
емых для самой общей оценки эффективности охлаждения, и для 
значений Ѳ , соответствующих значениям Т с на участках спинки, во¬ 
гнутой части и кромок лопатки. 

Так, проведены эксперименты и получены зависимости Ѳ = 
= Ѳ(д т охл) для четырех различных схем течения охлаждающего воз¬ 
духа в лопатках при одинаковых геометрических и режимных пара¬ 
метрах (рис. 9.1). При одинаковых наружных размерах лопаток рас¬ 
сматривались следующие схемы лопаток и течения охлаждающего 
воздуха в них. 


545 



I. С многочисленными радиальными охлаждающими каналами 
малого диаметра у поверхности лопатки и с выдувом воздуха через 
отверстия в задней кромке, расположенные с шагом в два диаметра, 
из одного канала овального сечения. 

И. С турбулизаторами — штырьками, расположенными в шах¬ 
матном порядке, и с радиальной схемой течения воздуха. 

III. Аналогичная схеме II, но с охлаждением выходной кромки 
через отверстия малого диаметра с шагом в два диаметра и с вы¬ 
пуском части воздуха на вогнутой поверхности лопатки вблизи вы¬ 
ходной кромки. 

IV. Дефлекторного типа со струйным охлаждением входной 
кромки с выпуском всего охлаждающего воздуха через отверстия 
малого диаметра с шагом в два диаметра вблизи выходной кромки 
на вогнутой части профиля. 

Основные параметры и некоторые геометрические характери¬ 
стики решеток следующие: при выходе число Мг = 0,8; по пара¬ 
метрам на выходе число Кв 2 = (3, 25 ... 7,0) • ІО 5 ; температура газа 
Т* = 600 ... 1200 К; отношение температуры воздуха при входе в 
лопатку к температуре газа Т* хл /Т'* — 0,25 ... 0, 75; отношение мак¬ 
симальной толщины профиля к длине хорды 0,194; отношение шага 
к хорде 0,712; длина хорды 82,5 мм. Из графиков на рис. 9.1, по¬ 
строенных для одного из режимов, следует, что охлаждение входной 
кромки малоэффективно при схемах I—III. 



0 0,02 0,04 д тохл 


а 



0 0,02 0,04д, п охл 0 0,02 0,04 9т охл 

5 6 


Рис. 9.1. Графики зависимостей относительной глубины охлаждения 
Ѳ участков лопаток с конвективным воздушным охлаждением от отно¬ 
сительного расхода д т0 х л охлаждающего воздуха (Ке г з = 7 • 10®; 
М 2 = 0,8; Гохл/Т г = 0,5): 

о - входная кромка; б - выходная кромка; в - среднее значение Ѳ для всего про¬ 
филя 
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Эффективность охлаждения возрастает от входной кромки к 
средней части профиля и снова уменьшается к выходной кромке. 
Наибольшая эффективность охлаждения входной кромки получена 
при лопатке дефлекторного типа. Наименьшая эффективность охла¬ 
ждения получена для лопатки по схеме III (относительный рас¬ 
ход воздуха, текущего в радиальном направлении, в этом случае 
<7гаохл.рад = 0,02, через выходную кромку вытекает относительное 
количество воздуха д т охл — 9т ох л. рад = дт охл — 0,02). Наименьшую 
эффективность охлаждения выходной кромки имеет лопатка штырь¬ 
кового типа (схема II). Вместе с тем при дополнительном охлажде¬ 
нии выходной кромки (схема III) даже малое количество воздуха 
приводит к значительному повышению Ѳ. Применение дефлектора 
обеспечивает достаточно высокую эффективность охлаждения и кро¬ 
мок, и средней части профиля. 

Другие характеристики для оценки систем охлаждения предста¬ 
вляют в виде зависимостей безразмерных отношений разностей тем- 
ператур Ѳ 1 = (Г с -Т 0 *„)/(Г г * -Г*„) или в, = (Т*-Г С )/(Г С -Т 0 *„) от 
относительного расхода охлаждающего воздуха дт охл- Параметры 
Ѳ, Ѳ\ и 02, как и их зависимости от д т охл , используют в основном для 
сравнения различных вариантов систем охлаждения, испытанных на 
одной и той же турбине при одинаковых режимных параметрах. 

С помощью параметров Ѳ, Ѳ\ и 02 и их модификаций при оди¬ 
наковых температурах Т* и Т* хл и сходственных участках лопаток 
удобно сравнивать различные конструктивные схемы, конструктив¬ 
ное исполнение охлаждения, а не эффективность систем охлаждения 
в целом. Одних оценок эффективности схем охлаждения по относи¬ 
тельным параметрам 0, Ѳ\ и 02 и по месту отбора охлаждающего 
воздуха недостаточно для сравнения эффективности по следующим 
причинам. 

Значения д т охл по-разному влияют на КПД и мощность двига¬ 
теля с различными системами охлаждения. Для турбин с открыты¬ 
ми воздушными системами охлаждения стремятся уменьшить 
дт охл- Однако для турбин с воздушными замкнутыми или полу¬ 
замкнутыми системами расходы воздуха не оказывают такого силь¬ 
ного влияния на КПД двигателя. 

Оценка по относительным параметрам не позволяет учитывать 
потери, свойственные любой системе охлаждения и различные, на¬ 
пример, для открытых и полузамкнутых систем, при прочих одина¬ 
ковых условиях. 
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Ограниченность оценок систем охлаждения по относительным 
параметрам проявляется в том, что они удобны для сравнения толь¬ 
ко схем с однотипным, например воздушным, охлаждением. При 
жидкостном охлаждении могут получаться высокие значения Ѳ = 
= 0, 7... 0,75, если по аналогии с воздушным охлаждением прини¬ 
мать Ѳ = (Т* — Т С )/(Т* — Г ж .вх), где Гж.вх — температура охлажда¬ 
ющей жидкости при входе в систему охлаждения. 

Тем не менее высокие значения Ѳ в этом случае не позволяют 
сделать определенный вывод об эффективности установки с жид¬ 
костной, например водяной, системой охлаждения, поскольку тех¬ 
нологические трудности, а также сложности обеспечения надежной 
работы такой системы охлаждения ограничивают ее применение. 

Вследствие этого рассматривают более общие характеристики 
эффективности систем охлаждения, позволяющие сравнивать как 
однотипные, так и разнотипные схемы и системы охлаждения. 

Наиболее полной оценкой эффективности любой системы охла¬ 
ждения можно считать степень приближения параметров ГТД с 
данной системой охлаждения к параметрам гипотетического ГТД 
с той же начальной температурой газа, но без охлаждения (абсо¬ 
лютная эффективность) либо соотношение КПД и удельной мощ¬ 
ности двигателя с двумя или несколькими сравниваемыми систе¬ 
мами (относительная эффективность). Такие определения эффек¬ 
тивности систем охлаждения могут служить основой для полного 
технико-экономического сравнения ГТД с рассматриваемыми систе¬ 
мами охлаждения. 

Другими важными показателями при сравнении и выборе систе¬ 
мы охлаждения служат простота конструкции, масса охлаждаемых 
элементов конструкции, технологичность, надежность в работе и др. 
Введение таких показателей позволяет корректировать сравнение. 
Например, пористое охлаждение, наиболее целесообразное с позиции 
теплофизики среди открытых воздушных систем охлаждения, пока 
еще не находит широкого применения вследствие технологических 
трудностей изготовления и недостаточно проверенной надежности в 
рабочих условиях. При переходе от лопаток с пористыми оболочка¬ 
ми к лопаткам с многослойными проницаемыми стенками заметно 
уменьшается тепловая эффективность конструкции, но обеспечива¬ 
ются большая технологичность и надежность. 

Для оценки абсолютной или относительной эффективности воз¬ 
душных систем охлаждения на этапе предварительных расчетов 
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Рис. 9.2. Графики зависимостей для определе¬ 
ния эффективности различных воздушных си¬ 
стем охлаждения лопаток турбин: 

1 - Т т — 1370 К, без охлаждения; 2 - Т т = 1470 К, 
без охлаждения; 3 - Т г = 1570 К, без охлаждения; 

4 - Т т — 1370 К, полузамкнутая система охлаждения 
(ПЗСО); 5 - Гг = 1470 К, ПЗСО; 6 - Г г = 1570 К, 

ПЗСО; 7 - Г- = 1370 К; 8 - Г г = 1470 К; 9 - Г г = 

= 1570 К, открытая система охлаждения 

определяют в первом приближении расходы воздуха на охлаждение 
(например, как показано ранее, оценивают потери в турбине и двига¬ 
теле из-за охлаждения, определяют КПД турбины с разными систе¬ 
мами охлаждения, находят КПД т] е и удельную мощность 7Ѵ уд дви¬ 
гателя обычными методами). В результате получают зависимости 
(рис. 9.2), которые с учетом технологичности, сложности и других 
перечисленных выше факторов позволяют оценивать эффективность 
той или иной системы охлаждения в требуемом диапазоне значений 
Т* И 7Г К . 


9.2. Основные положения конструирования 
охлаждаемых лопаток газовых турбин 

Конструирование охлаждаемых лопаток турбин — сложный и 
трудоемкий процесс получения геометрических размеров каналов 
охлаждения, включающий в себя ряд этапов, на каждом из которых 
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происходит совершенствование конструкции. Этот процесс обычно 
сопровождают серией газодинамических, тепловых и прочностных 
расчетов с последовательным сужением области варьирования фор¬ 
мы и размеров элементов лопатки и системы охлаждения в целом и 
в то же время повышением качества и сложности расчетных моде¬ 
лей. Параллельно с расчетами обычно проводят экспериментальные 
исследования для уточнения расчетных моделей. Целью констру¬ 
ирования является поиск конструктивного варианта, обладающего 
оптимальными значениями выбранных критериев качества (в пер¬ 
вую очередь эффективности), учитывающих требования газовой ди¬ 
намики, прочности, надежности и технологии. Задачу конструиро¬ 
вания системы охлаждения с учетом изложенных требований реша¬ 
ют при следующих условиях: 

заданных форме и размерах наружного контура лопатки; 
заданных газодинамических характеристиках внешнего газово¬ 
го потока (полей давления, температуры, скорости) без учета воз¬ 
можного выдува воздуха на внешнюю поверхность лопатки; 

заданных действующих нагрузках на лопатку от сил инерции и 
газовых сил. 

Рассматриваемая задача в общем виде является многопараме¬ 
трической и многокритериальной. Число одновременно варьируе¬ 
мых параметров даже в выбранной принципиальной схеме охлажде¬ 
ния может достигать нескольких десятков. Формирование обобщен¬ 
ного критерия качества в виде, предложенном учеными МАИ, 

V 

*е(Г) = Е ІѴ*ѵ(У) (9.1) 

Ѵ=1 


— весовые характеристики локальных критериев Фе(И)), позво¬ 
ляющего решить задачу о поиске глобального оптимума, не пред¬ 
ставляется возможным ввиду отсутствия объективной информации 
о весовых характеристиках критериев качества, входящих в обоб¬ 
щенный критерий. 

В настоящее время на практике в большинстве случаев процесс 
конструирования системы охлаждения (отметим, как и в решении 
большинства инженерных задач) завершают выработкой компро¬ 
миссного варианта, который удовлетворяет предъявляемым требо¬ 
ваниям, но не обеспечивает оптимальное значение (или оптималь¬ 
ные значения) критериев качества. Причиной этого является недо¬ 
статочная автоматизация процесса конструирования, в связи с чем 
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Рис. 9.3. Принципиальная схема конструирования системы 
охлаждения лопаток турбин 

этот процесс занимает значительное время, а расчетные модели (как 
следует из изложенного в предыдущих параграфах), не всегда со¬ 
вершенны и зачастую определяются субъективными представления¬ 
ми разработчика о физических процессах, протекающих в элементах 
систем охлаждения. Поэтому для выбора рационального варианта 
конструкции охлаждаемой лопатки необходим процесс ее доводки, 
включающий значительный комплекс экспериментальных исследо¬ 
ваний, в том числе исследования моделей лопатки и системы охла¬ 
ждения в целом. 

Конструирование предусматривает разработку метода, а также 
комплекса алгоритмов и машинных программ для его выполнения. 
В общем виде автоматизированный процесс конструирования систем 
охлаждения лопаток турбин можно рассмотреть в виде принципи¬ 
альной схемы, предложенной М.Н. Галкиным, Б.М. Галицейским и 
другими (рис. 9.3), которая включает три уровня конструирования. 

На первом уровне конструирования, когда принципиальная схе¬ 
ма охлаждения не известна, осуществляют ее выбор, включающий 
выбор геометрических параметров тракта охлаждения. Посколь¬ 
ку существует множество систем охлаждения лопаток, необходи¬ 
мо разработать универсальную модель этой системы. Она может 
быть построена с учетом приведенной в главе 5 классификации схем 
охлаждения лопаток. Такая модель представляет собой набор кон¬ 
структивных схем, из которого посредством задания определенной 
исходной информации можно реализовать любую из рассматривае¬ 
мых схем охлаждения, а также любую их комбинацию. 

Степень сложности математического описания физических про¬ 
цессов зависит от того, на каком уровне осуществляют процесс кон¬ 
струирования. В связи с большим количеством итераций на этапе 
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выбора рационального варианта целесообразно использовать опера¬ 
тивные приближенные математические модели, которые характери¬ 
зуются высоким быстродействием, но пониженной точностью. Ре¬ 
зультаты, полученные на первом уровне конструирования, могут яв¬ 
ляться исходной информацией для изготовления экспериментальных 
моделей, по которым окончательно отрабатывают объект первого 
уровня, т.е. вариант системы охлаждения, являющийся исходным 
для конструирования системы охлаждения второго уровня. 

На втором уровне конструирования объект исследования в ос¬ 
новном определен, т.е. схема охлаждения уже выбрана и она в даль¬ 
нейшем принципиально не изменяется: дорабатывают лишь некото¬ 
рые геометрические параметры тракта охлаждения. На этом уровне 
используют более совершенные математические модели, описываю¬ 
щие физические процессы. 

Гидравлическая модель лопатки должна в достаточной мере ка¬ 
чественно и количественно отражать сложную структуру распреде¬ 
ления расхода охлаждающего воздуха в тракте охлаждения. Теп¬ 
ловая модель должна быть построена на основе двух- и трехмерно¬ 
го распределения тепловых потоков в стенке лопатки. Допускают 
использование средних значений коэффициентов теплоотдачи, полу¬ 
ченных экспериментально в лабораторных условиях для характер¬ 
ных участков тракта охлаждения, отличающихся различными спо¬ 
собами интенсификации теплообмена. 

В результате расчетных и экспериментальных работ, выполнен¬ 
ных на втором уровне конструирования, создают объект, который 
может быть основой для изготовления опытного образца лопатки. 
Изготовленная опытная лопатка является исходным объектом для 
третьего уровня конструирования лопатки. 

Третий уровень конструирования включает не только экспери¬ 
ментальные исследования, позволяющие доработать лопатку, но и 
разработку комплекса алгоритмов и программ для определения ло¬ 
кальных значений коэффициентов теплоотдачи в каждой точке вну¬ 
тренней и внешней поверхностей лопатки. В процессе конструирова¬ 
ния выполняют экспериментальную проверку основных параметров 
и корректирование некоторых геометрических характеристик, а ре¬ 
зультатом работ на этом уровне является окончательный вариант 
системы охлаждения лопатки. 

Основу первого уровня конструирования составляет универсаль¬ 
ная математическая модель охлаждаемой лопатки, которая включа¬ 
ет: 


552 



функциональные ограничения геометрических параметров, 
обеспечивающие требования технологии; 

методику расчета целевых функций (критериев качества), ха¬ 
рактеризующих основные требования газовой динамики и прочно¬ 
сти; 

методику поиска варианта рациональной системы охлаждения, 
в наибольшей степени удовлетворяющего конструктора. 

В качестве целевых функций можно использовать два крите¬ 
рия качества, один из которых Ф 4 учитывает степень согласования 
заданных (из условия прочности) и реализуемых в процессе поис¬ 
ка температурных полей лопатки, а другой Фз представляет собой 
относительный расход воздуха на охлаждение. Методика расчета 
первого критерия качества базируется на решении системы урав¬ 
нений, описывающей распределение охлаждающего воздуха в раз¬ 
ветвленной гидравлической системе охлаждения. Методика поиска 
рационального варианта системы охлаждения включает в себя ал¬ 
горитм варьирования (перебора) основных геометрических параме¬ 
тров и построение таблиц (или графиков) результатов испытаний, 
позволяющих конструктору выбрать удовлетворяющий его вариант. 
Структурная схема первого уровня конструирования тракта 



Рис. 9.4. Блок-схема первого уровня конструирования систе¬ 
мы охлаждения лопатки турбины 
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блок поиска (і); 

блок расчета геометрических параметров (2)] 

блок гидравлического расчета и вычисления целевой функции 

Фз (*); 

блок расчета распределения температуры в лопатке (4)', 
блок вычисления целевой функции Ф 4 (5); 
блок построения таблиц и графиков (6). 

Исходными данными для первого уровня конструирования явля¬ 
ются геометрия наружного контура лопатки; распределение темпе¬ 
ратуры, давления и скорости газа на наружной поверхности лопат¬ 
ки; давление и температура воздуха на входе в лопатку; желаемое 
температурное поле в сечениях лопатки, удовлетворяющее условиям 
прочности. 

Последовательность процесса конструирования может быть сле¬ 
дующей. Вначале конструктор на основе имеющегося опыта выбира¬ 
ет схему охлаждения лопатки, затем — геометрические параметры, 
характеризующие данную схему охлаждения, которые будет варьи¬ 
ровать с целью поиска оптимального варианта, и назначает диапазон 
их варьирования. Далее проводит вычисления целевых функций для 
каждого варианта, строит поле исследованных вариантов в коорди¬ 
натах (Фз, Ф 4 ) и осуществляет выбор наиболее удовлетворительно¬ 
го варианта. Если окажется, что эффективность выбранной схемы 
охлаждения не достаточна, то конструктор осуществляет переход на 
более сложную и эффективную схему охлаждения, и процесс повто¬ 
ряется до тех пор, пока не будет получен вариант системы охлажде¬ 
ния, удовлетворяющий конструктора. 

При исследовании каждой схемы охлаждения можно более по¬ 
дробно рассмотреть область, прилегающую к границе оптимальных 
вариантов, посредством сужения границ варьирования геометриче¬ 
ских параметров. Предварительно следует проанализировать вари¬ 
анты, лежащие вблизи границы. 

На втором уровне конструирования необходимо учитывать не 
только температурное состояние лопатки, но и ее напряженное со¬ 
стояние с учетом действия термических напряжений, вызванных не¬ 
равномерным температурным полем в сечениях лопатки. В качестве 
целевых функций на этом уровне конструирования целесообразно ис¬ 
пользовать относительный расход воздуха на охлаждение лопатки и 
минимальный местный запас прочности. 
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Рис. 9.5. Блок-схема второго уровня конструирования систе¬ 
мы охлаждения лопатки турбины 

Решение задачи конструирования в этом случае сводят к поиску 
экстремума одной из упомянутых целевых функций (при ограниче¬ 
нии другой в определенных пределах) или к поиску компромиссного 
решения. 

Блок-схема второго уровня конструирования системы охлажде¬ 
ния лопатки представлена на рис. 9.5. Она состоит из двух модулей 
— теплового и прочностного, каждый из которых включает в себя 
ряд блоков. На этом уровне конструирования изменение варьируе¬ 
мых параметров не должно приводить к существенному нарушению 
схемы охлаждения, принятой на первом уровне конструирования, а 
также к значительному изменению геометрических характеристик 
сечений лопатки. Варьируемыми параметрами могут быть неко¬ 
торые геометрические размеры устройств для интенсификации те¬ 
плообмена в каналах и организации заградительного охлаждения. 
Можно также варьировать положение центров масс различных се¬ 
чений лопатки с целью компенсации термических напряжений, при¬ 
водящих к изгибу лопатки. При этом следует иметь в виду, что в 
сечениях лопатки действуют изгибающие моменты, вызванные га¬ 
зодинамическими силами, которые обязательно надо учитывать. 

Тепловой модуль (см. рис. 9.5) состоит из пяти блоков, каждый 
из которых выполняет самостоятельную функцию. Блок 1 — расчет 
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гидравлических параметров тракта охлаждения. Результаты рас¬ 
чета блока 1 используются в блоках 2 и 3 для расчетов обтекания 
лопатки и граничных условий теплообмена на внешней поверхности 
лопатки, а в блоке 4 — для расчета граничных условий теплообме¬ 
на в каналах системы охлаждения, а также относительного расхода 
воздуха на охлаждение лопатки Фз = О 2 /Сц, где О 2 — суммарный 
расход воздуха на охлаждение лопатки; 0\ — расход воздуха через 
компрессор двигателя. 

Блок 5 расчета температурных полей в сечениях лопатки позво¬ 
ляет определять двухмерное стационарное температурное состояние 
в сечениях лопатки. 

Прочностной модуль второго уровня конструирования включа¬ 
ет в себя четыре блока. Блок 6 расчета термических напряжений 
используют для определения термических напряжений в сечениях 
лопатки, вызванных неравномерным температурным полем. Исход¬ 
ная информация о температурном поле в сечении поступает из блока 
5 теплового модуля. Блок 7 расчета суммарных напряжений позво¬ 
ляет дополнительно к термическим напряжениям определять напря¬ 
жения, вызванные инерционными и газодинамическими нагрузками, 
и находить суммарные напряжения от всех действующих факторов. 
Дополнительно к информации, поступающей из блока 6 , в качестве 
исходной информации используют газодинамические нагрузки, ча¬ 
стоту вращения ротора, характеристики материала лопатки и не¬ 
которые ее геометрические параметры. Блок 8 компенсации изгиб- 
ных нагрузок предусматривает возможность варьирования положе¬ 
ния центра, масс в каждом сечении лопатки с целью компенсации 
действующих изгибных напряжений от газодинамических и терми¬ 
ческих нагрузок. 

Блок 9 расчета запасов прочности позволяет определить рас¬ 
пределение этого параметра в сечениях лопатки и выявить его ми¬ 
нимальное значение, которое и является целевой функцией Ф 5 . Ин¬ 
формация в этот блок поступает из блока 7 прочностного модуля в 
виде суммарных напряжений и из блока 5 теплового модуля в ви¬ 
де значений температуры, с помощью которых определяются харак¬ 
теристики длительной прочности материала лопатки. 

На основе анализа полей запасов прочности в сечениях лопатки 
конструктор может корректировать температурные поля в сечениях 
лопатки. Располагая значениями целевых функций Фз и Ф 5 , а также 
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Рис. 9.6. Блок-схема третьего уровня конструирования си¬ 
стемы охлаждения лопатки турбины 


информацией о температурном поле в сечении лопатки, конструктор 
может получить ряд новых вариантов лопатки. 

В целях получения окончательного варианта системы охлажде¬ 
ния лопатки целесообразно на третьем уровне конструирования про¬ 
вести уточнение ее геометрических параметров (рис. 9.6). На этом 
уровне конструирования используют экспериментальный модуль, 
включающий установку для тепловых испытаний и пять вычисли¬ 
тельных блоков. С помощью этого модуля можно уточнить получен¬ 
ные на втором уровне конструирования локальные тепловые харак¬ 
теристики системы охлаждения, которая представляет собой опыт¬ 
ный образец лопатки. 

Блок 1 позволяет определять локальные значения тепловых по¬ 
токов через внутреннюю поверхность лопатки в пределах участков 
тепловой модели лопатки, на которые ее условно разбивают с целью 
последующего определения температуры воздуха в тракте охлажде¬ 
ния на режимах, соответствующих условиям эксперимента. 

Блок 2 необходим для определения расхода охлаждающего воз¬ 
духа в каналах лопатки в условиях эксперимента. В отличие от ана¬ 
логичного блока второго уровня он дополнен процедурой коррекции 
значений расхода воздуха на ветвях сети по результатам экспери¬ 
ментального измерения распределения расхода воздуха в каналах. 

С помощью блока 3 в условиях эксперимента определяют мас¬ 
сив значений температуры воздуха и критериев подобия в тракте 
охлаждения. 
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В блоке 4 определяют локальные значения коэффициентов те¬ 
плоотдачи в каналах охлаждения лопатки в условиях эксперимента. 

Блок 5 используют для нахождения критериальных зависимо¬ 
стей по теплообмену (коэффициентов теплоотдачи) в тракте охла¬ 
ждения методом регрессионного анализа. Полученные в блоке 5 
критериальные зависимости являются исходной информацией для 
аналогичного блока второго уровня конструирования, в котором вы¬ 
числяют граничные условия теплообмена в каналах охлаждения в 
целях последующего определения температурных полей в сечениях 
лопатки на эксплуатационных режимах работы двигателя. Далее 
процесс третьего уровня конструирования осуществляется так же, 
как и процесс второго уровня конструирования. 

Описанные уровни конструирования тракта охлаждения лопат¬ 
ки позволяют выбирать варианты систем охлаждения лопаток, близ¬ 
кие к оптимальным, и дают возможность конструктору значительно 
сократить последующие этапы доводки лопатки с соответствующим 
снижением материальных затрат. 



Глава 10 


ЭКСПЕРИМЕНТАЛЬНЫЕ МЕТОДЫ 
ИСПЫТАНИЙ И ДОВОДКИ 
ОХЛАЖДАЕМЫХ ЛОПАТОК 

10.1. Экспериментальные исследования в процессе 
конструирования охлаждаемых лопаток 

Экспериментальные работы, проводимые в процессе конструи¬ 
рования систем охлаждения, можно разделить на два основных вида: 

исследования в целях уточнения гидравлической модели лопат¬ 
ки; 

исследования в целях уточнения тепловой модели лопатки. 

Объемы и содержание экспериментальных исследований доста¬ 
точно хорошо отработаны и в значительной степени являются типо¬ 
выми. Рассмотрим их в изложении, предложенном учеными МАИ и 
МАТИ. 


10.1.1. Исследования в целях уточнения 
гидравлической модели лопатки 

К исследованиям для уточнения гидравлической модели лопатки 
относятся: 

исследования структуры потока в тракте охлаждения лопатки 
методом визуализации на прозрачных моделях; 

исследования поля давлений воздуха в тракте охлаждения по¬ 
средством зондирования модели лопатки приемниками давления; 

исследования расходных характеристик лопаток на моделях и 
натурном двигателе. 
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Исследование структуры потока в тракте охлаждения лопатки 
методом визуализации целесообразно проводить для изучения рас¬ 
пределения воздуха по каналам. Чаще всего исследования выполня¬ 
ют на специально изготовленных моделях из прозрачного материала. 
Для проведения визуализации течения в каналах натурных лопаток 
модель можно изготовлять следующим образом. Стенку лопатки со 
стороны спинки снимают на шлифовальном круге и посредством син¬ 
тетического клея закрепляют прозрачную пластину из плексигласа 
толщиной 1... 2 мм, имитирующую снятую стенку. Для индикации 
течения используют жидкость, содержащую мелкие частицы твер¬ 
дого вещества, туман, дым, твердые частицы люминофоров, водно¬ 
жировую эмульсию и т.п. 

Исследование поля давления воздуха в тракте охлаждения ло¬ 
патки позволяет оценить правильность выбора значений коэффици¬ 
ентов гидравлического сопротивления на ветвях структурной сети 
расчетной гидравлической модели. Для этой цели осуществляют об¬ 
следование лопатки с помощью приемников давления, которые уста¬ 
навливают в характерных местах профильной части лопатки. Затем 
продувают ее воздухом на режиме, соответствующем расчетному, и 
измеряют давление воздуха на входе в лопатку и в местах зондирова¬ 
ния. Сравнение измеренных значений давления воздуха с расчетны¬ 
ми в выбранных местах позволяет либо подтвердить достоверность 
выбранной расчетной модели, либо провести ее уточнение. Инте¬ 
гральной характеристикой, определяющей качество выбранной рас¬ 
четной гидравлической модели, является расходная характеристика 
лопатки, представляющая собой функциональную зависимость рас¬ 
хода воздуха через лопатку от отношения давления воздуха на входе 
в лопатку к давлению в месте его выдува. Расходную характери¬ 
стику определяют на установке при различных значениях давления 
и температуры воздуха на входе в лопатку. Если лопатка имеет 
несколько мест выдува воздуха на профиле, то целесообразно вы¬ 
дув воздуха из каждого места осуществлять не в атмосферу, а в 
специально организованную магистраль, на выходе из которой уста¬ 
навливают жиклер или кран для поддержания в ней необходимого 
давления, соответствующего давлению газа в данном месте на про¬ 
филе лопатки. Проведенные в лабораторных условиях исследования 
позволяют идентифицировать расчетную гидравлическую модель и 
натурную лопатку. Однако для полной идентификации необходимо 
добиться соответствия граничных параметров (давления и темпера¬ 
туры воздуха на входе в лопатку и давления газа в месте выдува) 
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расчетным значениям. Для этой цели измеряют эти параметры на 
двигателе. 

Применительно к статору турбины организация измерения пере¬ 
численных параметров не вызывает серьезных технических затруд¬ 
нений. Измерение давления осуществляют приемниками давления 
— трубками малого диаметра, а температуры воздуха *— термопа¬ 
рами. Достоверность такого эксперимента в основном определяется 
качеством технологии измерений, которая должна исключать воз¬ 
действие соответствующих датчиков на структуру течения и обес¬ 
печивать надежность измерений в процессе проведения эксперимен¬ 
та. 

Технология измерения этих параметров на роторе турбины свя¬ 
зана с дополнительными техническими трудностями, вызванными 
необходимостью вывода сигнала с датчиков давления или термо¬ 
пар, расположенных на вращающемся элементе ротора. Передачу 
сигнала, в частности с термопар, в таких случаях осуществляют с 
помощью токосъемников различного типа. 

На практике при термометрировании элементов турбины ча¬ 
ще всего используют контактные ртутные или щеточные токосъем¬ 
ники, а также бесконтактные токосъемники. 

На рис. 10.1 приведена принципиальная схема контактного токо¬ 
съемника для термометрирования ротора турбины. Термоэлектрод¬ 
ные провода 5 термопар, расположенных, например, на лопатках 
6 турбины, прокладывают по диску к оси ротора и затем по валу 
к клеммнику 4 токосъемника. Здесь осуществляют подсоединение 
термоэлектродных проводов к медным коммутационным проводам 



Рис. 10.1. Принципиальная схема контактного токо¬ 
съемника: 

1 - четырехплечий мост; 2 - осциллограф; 3 - щетки токо¬ 
съемные; 4 ~ вращающийся клеммник; 5 - термоэлектроды; 6 - 
лопатка турбины; 7- термистор; 8 - коммутационные провода 
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8 токосъемника. Сигнал с ротора на статор передается контактным 
способом (либо через щетки 3 , либо через жидкометаллический эле¬ 
мент) , и затем сигнал поступает на регистрирующий прибор (осцил¬ 
лограф 2). Поскольку соединение термоэлектродных и медных про¬ 
водов является спаем, то в месте соединения измеряют температуру 
с помощью термометра сопротивления (термистора 7) и связанного 
с ним уравновешенного четырехплечего моста 1. 

В некоторых случаях, например в многовальных ГТД, использо¬ 
вание контактных токосъемников затруднительно, поэтому передачу 
сигналов можно осуществлять с помощью бесконтактных токосъем¬ 
ников. 

На рис. 10.2 приведена принципиальная схема бесконтактного 
токосъемника индукционного типа. Он включает в себя вращаю¬ 
щийся с ротором диск 9 с размещенными в нем рабочими катушками 
4 , к каждой из которых подсоединяют термоэлектродные провода 7 
от термопары на лопатке 8 турбины. ЭДС термопары образует ток 
в цепи, создающий магнитное поле вокруг катушки 4 • В статоре 5 
расположена система катушек 6 , в которой индуцируется сигнал от 
проходящей мимо нее вращающейся катушки. 

Сигнал пропорционален току в рабочей катушке, который реги¬ 
стрируется осциллографом 1 через систему усилителей сигналов 2, 
3. Система синхронизации обеспечивает соответствие развертки ос¬ 
циллографа угловому положению ротора. Значение сигнала опреде¬ 
ляют размещением вращающейся контрольной термопары 


12 3 и 5 6 7 8 



Рис. 10.2. Принципиальная схема бескон¬ 
тактного токосъемника: 

1 - осциллограф; 2, 3 - усилители сигналов; 4 - 
вращающаяся катушка; 5- статор; 6- неподвиж¬ 
ная катушка; 7 - термоэлектроды; 8 - лопатка 
турбины; 9 - вращающийся диск 
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на диске турбины и ответной неподвижной термопары рядом на эле¬ 
менте статора. Температуру в і-й точке определяют согласно соот- 


Т 

ношению Ті = Е{ к ' н , где Е{ — сигнал г’-й термопары; Т к . н — тем- 

-Е'к.вр 

пература контрольной неподвижной термопары с поправкой на ско- 
ростъ вращения ротора; Е к . вр — сигнал с вращающейся контрольной 
термопары. 

Измерение давления в каналах ротора можно осуществлять с 
помощью датчиков перепада давлений, которые предназначены для 
преобразования линейного перемещения мембраны, расположенной 
между индуктивными обмотками, в электрический сигнал. Датчик 
располагают на оси вращения ротора; к нему подсоединяют трубку 
приемника давления, в которой находится воздух, и измеряют его 
давление. Электрический сигнал с датчиков передают на статор 
через токосъемник (типа показанного на рис. 10.1). Давление в г-й 


. «.2 

точке ротора определяют по формуле р{ = (Ар + ро) ехр 
Ар — показание датчика; ро — давление у открытого конца датчика; 
щ — скорость вращения на данном радиусе ротора; К — газовая 
постоянная; Т — средняя температура в подводящей трубке. 


_ДІ_ 

V о от I ’ 


где 


10.1.2. Исследования в целях уточнения 
тепловой модели лопатки 


Уточнение расчетной тепловой модели лопатки можно произве¬ 
сти по результатам следующих экспериментальных исследований: 

определения локальных коэффициентов теплоотдачи в каналах 
охлаждения методом калориметрирования в кристаллизующемся 
цинке; 

определения коэффициентов теплоотдачи в каналах охлаждения 
с помощью жидких кристаллов или тепловизора; 

определения поля коэффициентов теплоотдачи на внешней по¬ 
верхности лопатки с помощью альфа-калориметров; 

исследования эффективности охлаждения лопаток посредством 
термометрирования при продувке пакета натурных лопаток на ла¬ 
бораторном стенде; 

измерения полей температуры газа на сопловых и рабочих ло¬ 
патках натурного двигателя; 


19* 
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термометрирования лопаток на натурном двигателе посредст¬ 
вом термопар, оптических пирометров, термоиндикаторов и кри¬ 
сталлических измерителей температур (ИМТК — измеритель мак¬ 
симальных температур кристаллический). 

Метод экспериментальной оценки интенсивности теплоотдачи 
в каналах охлаждения лопаток посредством калориметрирования в 
жидкометаллическом термостате разработан и доведен до широко¬ 
го применения в МГАТУ (МАТИ) — Московском государственном 
авиационном технологическом университете им. К.Э. Циолковско¬ 
го. Метод позволяет сравнительно просто получать характеристи¬ 
ки теплоотдачи охлаждающему воздуху. При этом методе лопатку 
погружают в тигель с расплавленным перегретым чистым высоко¬ 
теплопроводным металлом, где ее прогревают до одинаковой с рас¬ 
плавом температуры и выдерживают до тех пор, пока вся система не 
примет температуру, равную температуре кристаллизации. Затем 
через подводящую магистраль лопатку продувают воздухом таким 
образом, чтобы он не поступал из нее в расплав. По истечении вре¬ 
мени 1 = 10... 20 с после начала продувки лопатку вынимают из 
тигля. За это время на наружной поверхности лопатки “наморажи¬ 
вается” корка металла, которая в каждой точке имеет свою толщину 
ё к , пропорциональную удельному тепловому потоку в данной точке. 
Для кристаллизации чистых металлов характерна малая глубина 
охлаждения (доли градуса), что позволяет использовать расплав как 
изотермический нагреватель с высокими скоростями роста кристал¬ 
лов и образованием четко выраженной границы раздела фаз. 

Наиболее благоприятные свойства для этой цели имеет чистый 
цинк с температурой плавления Т к = 692,4 К, теплопроводностью 
А = 113 Вт/(м-К) и теплотой кристаллизации г = 100,9 кДж/кг. 

На рис. 10.3 приведена принципиальная схема установки для ка¬ 
лориметрирования лопаток турбин. Она состоит из тигля 11 с рас¬ 
плавленным цинком 10; исследуемой лопатки 12 с присоединенными 
к ней узлами 9, 13 подвода и отвода воздуха; трехходового клапа¬ 
на 8 для переключения подачи воздуха в лопатку либо в атмосфе¬ 
ру; редуктора Ц, обеспечивающего неизменность гидравлических 
параметров в системе при переключении, а также системы средств 
измерения и подачи воздуха (1-7, 15). 

Установка оборудована подъемным устройством, с помощью ко¬ 
торого осуществляют перемещение лопатки в тигле. В процессе экс¬ 
перимента измеряют расход воздуха на охлаждение лопатки, темпе¬ 
ратуру воздуха на входе в лопатку и выходе из нее, давление воздуха 
на входе в лопатку и время продувки. 
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Рис. 10.3. Принципиальная схема эксперименталь¬ 
ной установки для калориметрирования натурных 
лопаток турбин в цинковом тигле: 

1 - компрессор; 2 - ресивер; 3 - вентиль: 4 ~ редуктор; 5 - 
датчик температуры воздуха; 6 - манометр; 7- расходомер; 
8 - трехходовой клапан; 9, 13 - узлы подвода и отвода охла¬ 
ждающего воздуха; 10- расплавленный цинк; 11- тигель; 
12 - лопатка; 14 ~ редуктор; 15 - дифференциальный мано¬ 
метр 


После окончания эксперимента образованную цинковую корку 
снимают с поверхности лопатки, осуществляют ее зондирование в 
необходимых сечениях и фотографирование. Толщину корки в каж¬ 
дой точке сечения лопатки определяют по нормали к внутренней 
образующей сечения; затем находят плотность теплового потока по 
рг(8 к ±8І/Я ) 

формуле д = ---, где знак плюс берут для выпуклой по¬ 

верхности, а знак минус — для вогнутой. После нахождения распре¬ 
деления расхода воздуха в каналах охлаждения в условиях экспери¬ 


мента можно оценить изменение температуры воздуха в каналах по 

д\р < 2 

формуле Ту 2 = Т/ 0 Н-——, где Т / 0 , Тг 2 — температуры воздуха на 

СрСт2 


входе в г-и элемент и выходе из него; д — плотность теплового пото¬ 
ка через і - й элемент; с р — удельная теплоемкость; Ді^ — площадь 
внутренней поверхности г-го элемента; О 2 — расход воздуха через 


г-й элемент. 


Коэффициент теплоотдачи в ]-й точке сечения можно опреде¬ 
лить по формуле Ньютона аг = ч/(Тс2 — Т/ 2 ), где Т с 2 — Т к — д8^/ А м ; 
Т к — температура кристаллизации цинка, равная температуре по¬ 
верхности; 8^ — толщина стенки лойатки в ]-й точке; А м — те¬ 
плопроводность материала; Ту 2 — температура воздуха в ]-й точке. 

Для исследования локальных характеристик процесса теплооб¬ 
мена в каналах тракта охлаждения может быть использован неста- 
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ционарный метод нагрева лопатки, в основу которого положена те¬ 
ория регулярного режима. Этот метод позволяет оценить значе¬ 
ния коэффициентов теплоотдачи в каналах лопаток с конвективно¬ 
пленочным охлаждением, в которых выдув воздуха осуществляет¬ 
ся в различных зонах поверхности. Использование в этом случае 
метода калориметрирования в жидкометаллическом термостате за¬ 
труднительно ввиду необходимости организации системы выводных 
коллекторов для выброса воздуха через расплав металла. 

В качестве средства измерения поля температур на поверхности 
лопатки могут быть применены “жидкие” кристаллы, приобретаю¬ 
щие определенную окраску, если их температура превышает значе¬ 
ние температуры фазового перехода. Жидкие кристаллы наносят на 
наружную поверхность лопатки и затем в лопатку мгновенно подают 
подогретый воздух с температурой, превышающей температуру фа¬ 
зового перехода жидкого кристалла. На поверхности лопатки через 
определенный промежуток времени появляются пятна, цвет которых 
отличается от цвета основного фона, причем размеры пятен изменя¬ 
ются во времени, и в конечном итоге лопатка меняет свой цвет по 
всей поверхности. 

В процессе эксперимента осуществляют многократное фотогра¬ 
фирование поверхности с фиксацией момента времени съемки, отсчи¬ 
тываемого от начала эксперимента. В результате получают серию 
кадров с различным тепловым состоянием поверхности (рис. 10.4). 
Граница пятна на поверхности лопатки является изотермой с темпе¬ 
ратурой фазового перехода кристаллов. Таким образом, для і - й точ¬ 
ки поверхности лопатки с помощью фотоснимков может быть опре¬ 
делен момент времени і пер прохождения через нее изотермы. Далее 
оценка коэффициента теплоотдачи может быть выполнена по следу¬ 
ющей методике. 

Избыточная температура в г-й точке лопатки в условиях регу¬ 
лярного режима в момент времени і П ер равна 


АТі = АТ оі е~ тіпе р, 

где АТі = Тпер ~ Т„; АТ 0І = Т кон - Т н ; Т пер — температура фазово¬ 
го перехода кристаллов; Т н — начальная температура поверхности 
лопатки, равная температуре окружающей среды; Т кок — конечная 
температура лопатки, практически равная температуре воздуха, по¬ 
ступающего в лопатку. 


566 




а 5 6 г 

Рис. 10.4. Результаты измерения температурного поля лопатки 
посредством жидких кристаллов: 
а - < = 4, 6 с; 6 - ^ = 5, 2 с; б - I = 6 с; г - і = 8 с 

Темп регулярного режима, определяемый из данного выраже¬ 
ния, представляет собой величину, обратную постоянной времени в 
і - й точке, и может быть записан в следующем виде: 


аРф 



где а — коэффициент теплоотдачи в данной точке внутренней по¬ 
верхности лопатки; Р — площадь поверхности элемента лопатки; ф 
— коэффициент неравномерности, равный отношению средних избы¬ 
точных температур на поверхности и по объему элемента лопатки; 
р — плотность материала лопатки; с — теплоемкость материала 
лопатки; V — объем элемента лопатки. 

При значении критерия Ві, стремящемся к нулю, коэффициент 
неравномерности ф = 1. Тогда и коэффициент теплоотдачи можно 
определить по значению темпа регулярного режима: 

трсѴ 

а —-. 

Р 

При использовании этого метода теплообменом между наруж¬ 
ной поверхностью лопатки и окружающей средой можно пренебречь, 
а модель передачи теплоты считать одномерной. Поэтому данный 
метод позволяет сделать только приближенные оценки. 
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10.2. Экспериментальные исследования 
теплообмена на поверхности лопатки 


Для определения коэффициентов теплоотдачи на внешней по¬ 
верхности лопатки могут быть использованы как стационарные, так 
и нестационарные методы исследования. 

Кроме описанных выше методов определения коэффициентов те¬ 
плоотдачи (калориметрирование в кристаллизующемся цинке, ме¬ 
тод с применением жидких кристаллов) с целью уточнения тепловой 
модели лопатки, разработаны и применяются в экспериментальной 
практике большое количество других методов определения коэффи¬ 
циентов теплоотдачи в стационарных условиях. Эти методы можно 
разделить на две группы: методы, основанные на изменении энталь¬ 
пии материала датчика, который встроен в лопатку со стороны на¬ 
ружной поверхности, и методы, основанные на решении обратной 
задачи теплопроводности. 

Первая группа включает калориметрический и электрометриче¬ 
ский методы. В обоих этих методах изменение энтальпии регистри¬ 
руют по изменению температуры рабочего тела. 

В калориметрическом методе при использовании в качестве ра¬ 
бочего тела жидкости или газообразного вещества плотность тепло¬ 
вого потока рассчитывают по соотношению у = Ос р (Т кон — Т к )/Р, 
где О — массовый расход рабочего тела; с р — удельная теплоем¬ 
кость рабочего тела; Т н , Т к он — среднеинтегральные начальная и 
конечная температуры рабочего тела; Р — площадь тепловоспри¬ 
нимающей поверхности. Коэффициент конвективной теплоотдачи 
а = у/(Т* — Т с ), где Т*, Т с — температуры среды и стенки. 

Из газообразных рабочих тел обычно используют воздух, из 
жидкостей — воду. Все измерения в этом случае осуществляют в 
стационарном режиме. 

При использовании в качестве рабочего тела твердого вещества 
измерение теплового потока осуществляют в нестационарном режи- 

„ V дТ V АТ 

ме. Плотность теплового потока д = ср— — и ср— где с , 

р, V — теплоемкость, плотность и объем тепловоспринимающего 
твердого тела; АТ — изменение за время Аі среднеинтегральной 
температуры тела Т. 

Тепловоспринимающий элемент конструктивно может предста¬ 
влять собой часть специального датчика теплового потока, основной 
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Рис. 10.5. Схема датчика с тонким 
диском для исследования теплоотда¬ 
чи: 

1 - тонкий диск; 2 - втулка; 3 - теплоизо¬ 
ляционный материал; \ - исследуемая де¬ 
таль; 5 - график изменения температуры 
по радиусу тонкого диска 



деталью которого является тонкий диск или тонкостенный цилиндр; 
в качестве такого элемента могут применять также стенку самой 
исследуемой детали. Во всех случаях он должен быть достаточно 
тонким. Поэтому иногда этот метод называют методом тонкого 
тела (тонкого элемента). 

Схема датчика с тонким диском, разработанного Ю.И. Юнке- 
ровым, дана на рис. 10.5. Тонкий диск 1 , изготовленный из тер¬ 
моэлектродного материала (например, из константана), прикреплен 
(припаян) по периферии к втулке 2 из термоэлектродного матери¬ 
ала с высокой теплопроводностью (например, из меди). “Стакан”, 
образуемый тонким диском и втулкой, заполнен теплоизоляционным 
материалом 3. На этом же рисунке представлен график (5) измене¬ 
ния температуры по радиусу диска. 

Коэффициент теплоотдачи рассчитывают по формуле 


а = (8<5А/гі) Іу/Ѳг/ІѲі- КАТ) - 1 


где 6, А, г\ — толщина, теплопроводность, радиус материала тон¬ 
кого диска; Ѳ\ — разность температур периферии диска’и окружа¬ 
ющей среды; К = ДТд г _о/(Д7д г ) — коэффициент, учитывающий 
смещение Дг центрального термоэлектрода от геометрического цен¬ 
тра тонкого диска (К = 1 при Дг = 0); АТ — разность температур 
центра и периферии диска. 

Метод тонкого тела прост и надежен в работе. Малая инерци¬ 
онность датчика позволяет быстро провести эксперимент. Предель¬ 
ная относительная погрешность определения коэффициентов тепло¬ 
отдачи этим методом не превышает 15 %. Точность определения ко¬ 
эффициента теплоотдачи может быть повышена последовательным 
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Рис. 10.6. Схема препарирования 
профиля турбинной лопатки при 
исследовании теплоотдачи элек¬ 
трометрическим методом: 

1 - нагревательный элемент; 2 - провод 
для измерения напряжения; 3 - изоли¬ 
рующий материал между нагреватель¬ 
ными элементами; 5 - термопарные 
провода; 6 - лопатка, выполненная из 
теплоизоляционного материала 

соединением цепи термоэлектродных проводов. Однако этот метод 
применим только для относительно крупных деталей. 

При электрометрическом методе плотность теплового потока 
определяют по количеству электроэнергии, подводимой к нагрева¬ 
тельным элементам. Точность этого метода существенно зависит 
от неучитываемых потерь теплоты. Поэтому он требует примене¬ 
ния надежной теплоизоляции или охранных нагревателей. Перетеч- 
ки теплоты между соседними измерительными секциями значитель¬ 
но снижаются при приблизительно постоянной температуре стенки 
лопатки. Такой способ исследования теплоотдачи реализован, на¬ 
пример, при исследовании местных коэффициентов теплоотдачи на 
турбинных лопатках (рис. 10 . 6 ). 

В тех случаях, когда условие постоянства температуры стенки 
выдержать не удается, для снижения перетечек теплоты нагрева¬ 
тельный элемент выполняют из тонкой фольги, которую наклеива¬ 
ют на модель лопатки из малотеплопроводного диэлектрика. При 
этом вдоль тепловоспринимающей поверхности выдерживают усло¬ 
вие постоянства плотности теплового потока. 

В обоих случаях плотность теплового потока рассчитывают по 
соотношению <7 = І 2 К/Р, где I — сила электрического тока; К — 
сопротивление нагревательного элемента. 

Электрометрический метод достаточно прост и имеет приемле¬ 
мую для практики точность определения коэффициента теплоотда¬ 
чи: предельные относительные погрешности определения а соста¬ 
вляют не более 9 % при постоянной температуре стенки и не более 
13 % при условии постоянства теплового потока. 

В методах второй группы коэффициенты теплоотдачи опреде¬ 
ляют по измеренным в опытах значениям температуры детали. Из 
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рассматриваемой группы методов для деталей ГТД в стационарных 
условиях наибольшее распространение получили градиентный ме¬ 
тод и метод подбора [проб). 

Градиентный метод основан на зависимости Фурье — Ньютона 

_ А с (<9Г с /<9п) п= о 

а ~ Т* -Т с ’ 

где ( дТ с /дп) п= о — градиент температуры в направлении нормали. 

Расчет градиентов температуры выполняют по результатам оп¬ 
ределения температуры стенки вдоль наружного и внутреннего кон¬ 
туров лопатки. 

Полученную в эксперименте информацию о распределении тем¬ 
пературы по контурам лопатки используют после интерполяции для 
расчета температурного поля всего сечения и вычисления градиен¬ 
тов температуры на исследуемой поверхности. 

Известны как аналитические методы расчета градиентов темпе¬ 
ратур для тел простой формы без учета зависимости теплопровод¬ 
ности от температуры, так и численные, позволяющие определять 
градиенты температур на поверхностях тел сложной формы с уче¬ 
том зависимости теплопроводности от температуры. 

Градиентный метод удобен при исследовании теплоотдачи в соп¬ 
ловых турбинных решетках при сверхкритических перепадах давле¬ 
ний и в других деталях турбин. Он позволяет определять местные 
коэффициенты теплоотдачи с предельной относительной погрешно¬ 
стью не более 25 %. 

Недостатком градиентного метода является необходимость за¬ 
делки в лопатку большого количества термопар, что повышает тру¬ 
доемкость подготовки и проведения опытов, а при малых размерах 
лопаток служит причиной искажения температурных полей. 

Одной из разновидностей градиентного метода является метод 
вспомогательной стенки. Вспомогательную стенку изготовляют из 
материала с известной теплопроводностью. Ее препарируют термо¬ 
парами для измерения перепада температур АТ по толщине. Метод 
удачно реализован в датчиках теплового потока, которые просты по 
конструкции и надежны в эксплуатации. 

При этом методе тепловой поток вычисляют по формуле д = 
= (А /8)АТ, где А — теплопроводность материала, из которого изго¬ 
товлена вспомогательная стенка; 6 — ее толщина. 
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Кроме рассмотренных и некоторых других методов, относящих¬ 
ся к первой и второй группам, для экспериментального определения 
стационарных коэффициентов теплоотдачи используют еще ряд ме¬ 
тодов, в частности, широкое применение находит метод регулярного 
теплового режима. 

Этот метод разработан Г.М. Кондратьевым и основан на изме¬ 
нении с течением времени логарифма разности между температурой 
в любой точке тела и температурой окружающей среды по линейно¬ 
му закону. 

Местные коэффициенты теплоотдачи определяют с помощью ци¬ 
линдрических вставок, боковая и торцевая (тыльная) поверхности 
которых теплоизолированы. Вставку можно рассматривать как вы¬ 
резку из бесконечной плоской пластины, для которой процесс про¬ 
грева (охлаждения) описывают дифференциальным уравнением те¬ 
плопроводности в одномерной постановке 

дд/ді = ад 2 д/дх 2 (0 < х < <$), 

где д — избыточная температура (разность между температурой в 
какой-либо точке вставки и температурой среды); а — температу¬ 
ропроводность . 

Схема датчика дана на рис. 10.7. Датчик состоит из медной ци¬ 
линдрической вставки 7, установленной в теплоизолирующую втул¬ 
ку 2. Снаружи теплоизолирующая втулка охвачена медным охран¬ 
ным (компенсационным) кольцом 3. Охранное кольцо вставлено в 
теплоизолирующий стакан который, в свою очередь, закреплен 
в исследуемой детали 5. В центре медной цилиндрической встав¬ 
ки закреплен термопарный спай. Термопарные провода 6 отведены 
на тыльную сторону датчика через отверстие в центральной части 
теплоизолирующего стакана. 

Если температура медной вставки отличается от температуры 
среды, то ее изменение во времени соответствует экспоненциальному 



Рис. 10.7. Схема датчика для ис¬ 
следования теплоотдачи методом 
регулярного теплового режима: 

1 - медная вставка; 2 - теплоизолирую¬ 
щая втулка; 3 - медное охранное кольцо; 
4 - теплоизолирующий стакан; 5- иссле¬ 
дуемая деталь; 6 - термопарные провода 
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Рис. 10.8. Исследование теплоотдачи методом регу¬ 
лярного теплового режима: 

а - график изменения температуры вставки в зависимости 
от времени; б - график изменения логарифмов избыточных 
температур в зависимости от времени 


закону прогрева тел. Темп нагрева вставки 

т — (1ги?і — 1 пі? 2 )/Л 2 , 


где Аі — время изменения избыточной температуры •д тела, опреде¬ 
ляемое экспериментально. 

В опытах вставку 1 выводят из стационарного теплового ре¬ 
жима впрыском в поток какой-либо охлаждающей смеси (чаще все¬ 
го спиртово-воз душной). После охлаждения вставки в момент і\ 
(рис. 10.8, а) подача охладителя резко прекращается и начинается 
регулярный режим ее прогрева, продолжающийся до момента І 2 . На 
рис. 10.8, б - дан график изменения натуральных логарифмов избы¬ 
точных температур д в зависимости от времени. Г рафик имеет вид 
прямой линии, тангенс угла наклона которой (3 к оси времени ра¬ 
вен т. 

Коэффициент теплоотдачи связан с темпом нагрева формулой 

а = тсО/(фГ), 


где с — удельная теплоемкость материала вставки; О — масса встав¬ 
ки; ф — коэффициент неравномерности поля температур (определя¬ 
ют по таблицам или экспериментально; если Ві < 0,1, то ф и 1); 
Г — площадь поверхности нагрева вставки. 

Метод регулярного теплового режима прост при обработке 
опытных данных, дает достаточную для практических целей точ¬ 
ность и сравнительно нетрудоемок. Он удобен при исследовании 


573 




теплоотдачи на неподвижных и на вращающихся деталях: пара¬ 
зитная ЭДС токосъемника практически не снижает точность мето¬ 
да, поскольку измеряют не сами температуры, а их разности. При 
установке датчика на вращающийся объект необходимо обеспечить 
прочность его заделки в стенку. 

Метод дает усредненное по поверхности значение коэффициента 
теплоотдачи (диаметр вставки 3... 5 мм), поэтому он пригоден для 
относительно крупных деталей. Предельная относительная погреш¬ 
ность метода обычно не превышает 25 %. 

Находят также применение методы исследования теплоотдачи, 
основанные на аналогии процессов теплообмена и массообмена. 
При этом в качестве массообменной поверхности используют, на¬ 
пример, нафталин. Интенсивность уноса массы нафталина с иссле¬ 
дуемой поверхности с приемлемой точностью характеризует распре¬ 
деление коэффициентов теплоотдачи на ней. 

При экспериментальных исследованиях коэффициентов теплоот¬ 
дачи в нестационарных условиях непосредственное измерение тепло¬ 
вых потоков затруднительно. Поэтому их определяют косвенно, на 
основе измерения температуры в зависимости от времени в несколь¬ 
ких точках тела или температуры специальных датчиков, заделан¬ 
ных в исследуемую поверхность. Коэффициент теплоотдачи на по¬ 
верхности далее рассчитывают, решая обратную задачу теплопро¬ 
водности. В отличие от прямых, обратные задачи теплопроводности 
относят к типу так называемых некорректно поставленных задач. 
Решение таких задач часто приводит к неустойчивости получаемых 
результатов. 

На практике используют ряд методов экспериментального опре¬ 
деления коэффициентов теплоотдачи в нестационарных условиях: 
экспоненциальный метод (определение теплового потока при малых 
значениях числа Био), метод последовательных интервалов, метод 
неопределенных коэффициентов, метод средней температуры, метод 
поверхностных точек и др. Однако практическое их использование 
для исследования нестационарной теплоотдачи в деталях ГТД за¬ 
труднительно вследствие ряда ограничений, присущих этим мето¬ 
дам. Для исследования теплоотдачи в высокотемпературных ГТД 
предложены и реализованы на практике методы, учитывающие спе¬ 
цифику работы деталей на нестационарных режимах. 

Для определения нестационарных коэффициентов теплоотдачи 
со стороны газа по обводу профиля сопловой лопатки ученые Уфим¬ 
ского государственного авиационного технического университета 
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использовали метод, основанный на численном итерационном реше¬ 
нии нелинейной обратной задачи теплопроводности в одномерной по¬ 
становке с реализацией неявного конечно-разностного алгоритма на 
ЭВМ. В основу алгоритма положен метод элементарных балансов 
Ваничева. Для реализации одномерного подхода на характерных 
участках тонкостенной лопатки выполняли пазы с небольшими пе¬ 
ремычками, чтобы выделенные участки лопатки имитировали вы¬ 
резку из пластины. Для повышения точности проводили сглажива¬ 
ние опытных данных с помощью сплайн-аппроксимации эксперимен¬ 
тально полученных температур гладкими функциями. 

Методика определения нестационарных коэффициентов тепло¬ 
отдачи позволяет учесть зависимость теплофизических свойств ма¬ 
териала (теплопроводности и удельной теплоемкости) от темпера¬ 
туры. 

Для исследования теплоотдачи в нестационарных условиях на 
поверхностях турбинных лопаток применяют также решение обрат¬ 
ной задачи теплопроводности методом подбора (проб) с использова¬ 
нием аналоговых устройств. 
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(СПО) 480 

Гидравлическое сопротивление 
при течении охлаждающего воз¬ 
духа вблизи диска 483 
-, составляющие 475 
-, расчет 475 

Гидравлическое сопротивление 
теплообменника 
-, составляющие 75 ... 80 
-, расчет 164, 254 
Гидродинамические параметры 
течения около диска 486 
Головка (плавающая) 
теплообменника 227, 228 
Градирня 22 

Граничные условия теплообмена 
68, 71, 493 

Давление 

- горячего теплоносителя 161 


- холодного теплоносителя 162 
Двухмерное приближение 513 
Дефлектор (покрывной диск) 239, 
252, 274 

Дифференциальные методы рас¬ 
чета 307 

Дифференциальное уравнение 
теплопроводности 56, 493 

- - распространения теплоты в 
пористой стенке 516, 520 

- в многослойной стенке 524 
Диффузор 81 

Длина пути смешения 309 

Загрязнение поверхности 
теплообмена 93 
Задача теплопроводности 
-, методы решения 493 

— аналитические 493 

— численные 305, 537 

-, упрощенные расчетные схемы 
492 

Завеса газовая 345 
Закрутка потока 386 

Измерение давления воздуха 
в лопатке 563 

- температурного поля 
лопатки 562 

Интегральное преобразование 
Лапласа 

- соотношение импульсов 316 

- энергии 318 

- диффузии 318 

Интегральная компоновка тепло¬ 
обменного аппарата 260 
Интенсификация теплообмена 

- в лопатках 418 

- в теплообменниках 98 

Компенсация тепловых расшире¬ 
ний 225 

Компоновка теплообменника 
встроенная 24 

- выносная 24 
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Конечный элемент 537 
Конвективный теплообмен 51 
Конструирование охлаждаемых 
лопаток 

блок-схема конструи¬ 
рования 553 

уровни конструирования 
систем охлаждения 552 
Конфузор 83 
Концевые эффекты 334 
Коэффициент восстановления 17 

— компактности 35 

— теплоотдачи 

— к рабочим лопаткам 341 

— к сопловым лопаткам 305 

— локальный 330 

— объемный 440 

— средний 330 

— теплопередачи 

— для плоской стенки 98 

— для оребренной стенки 60, 69, 
72 

— фронта 34 

Критериальное уравнение тепло¬ 
отдачи 

— к лопатке 331 
Критерий подобия 51, 83 ... 85 

Лабиринтное уплотнение 

— прямоточное 411 

— ступенчатое 412 

Лопатка с пористым охлаждени¬ 
ем 282 

— вафельной конструкции 292 
-с двухконтурным охлаждени¬ 
ем 299 

— с жидкостным охлаждением 

— сопловая 298 


Маслоохладитель 251 
Матрица теплообменника 

— вращающаяся 166 

— дискового типа 166 

— карманного типа 249 

— пересыпная 166 

-, выбор материалов 167, 234, 248 
-, выбор параметров 220 
-, выбор элементов 28 ... 33 
-, объем 35 
Метод аналогий 574 

— вспомогательной стенки 571 

— градиентный 571 

— испытаний и доводки охлажда¬ 
емых лопаток 559 


- конечно-разностный 531 

- конечных элементов 537 

- оценки интенсивности теплоот¬ 
дачи 563 

- расчета температурных 
полей 492 

- регулярного теплового режима 
572 

- тепловых балансов 533 
Модель лопатки расчетная экви¬ 
валентная 472 

- гидравлическая 472 
Модели турбулентности 311 
Монтажные зазоры замковых со¬ 
единений 407 


Оптимальные потери давления в 
теплообменнике 219 
Оптимальная частота вращения 
матрицы регенератора 186 
Оптимальная скорость 
теплоносителей 129 
Оптимальная степень 
регенерации 186, 210, 217 
Оптимизация теплообменных ап¬ 
паратов ЗГТУ 215 
Относительная глубина охлажде¬ 
ния 501 

Относительный закон 
теплообмена 320, 367 

— трения 320 

— диффузии 320 
Охладитель промежуточный 216, 
259 

Охладитель концевой 15, 200, 216 
Охлаждение корпуса 
схемы 368 

— заградительное 
(пленочное) 370 

— комбинированное 370 

-обдувом наружной поверхно¬ 
сти 369 

— лопаток пленочное 282 

— пористое 282 

— продувкой воздуха через мон¬ 
тажные зазоры в замковых соеди¬ 
нениях 407 

— рабочего колеса радиально¬ 
осевой турбины 401 

— ротора 379 

— радиальным обдувом 380 

— струйным обдувом 381 

-, приближенный метод расчета 
307 

-, эффективность 362 


579 



Параметр вдува 348 
Перекрестный ток 113 
Периметр (смоченный периметр) 
канала 34 

Перфорация крупно¬ 
масштабная 291 

— мелкомасштабная 291 
Площадь живого сечения 34 

— фронта 34 

Поверхность теплообмена 

— с гладкими ребрами 86 

— короткими пластинчатыми ре¬ 
брами 88 

— из круглых трубок с круглыми 
ребрами 30 

— пластинчатая 31 

— пластинчато-ребристая 32, 
86-89 

— ребристая 30 

— из труб с пластинчатым оре- 
брением 30 

— - из труб с продольным пла¬ 
стинчатым оребрением 30, 31 

— трубчато-ребристая 30, 31 

— Френкеля 105 
Пограничный слой на поверхно¬ 
сти лопатки 305 
Подогреватель регенера¬ 
тивный 15, 175 

— рекуперативный 240 

— теплофикационный 22 
Полуэмпирические методы 307 
Потери давления 76, 81, 82 
Пространственный масштаб тур¬ 
булентности 311 
Противоток 108 

Прямоток 108 

Пульсационные параметры 308 
Пучок с коридорным расположе¬ 
нием труб 29, 80 

— шахматным расположением 
труб 29, 80 

Радиатор лопатки 299 
Расход охлаждающего воздуха 

— в ветви расчетной модели ло¬ 
патки 476 

— относительный 270 
Расчетная схема лопатки с двух¬ 
контурным охлаждением 465 
Ребро поверхности теплообмена 

— продольное 31, 56 

— с радиальным направлением 31 

— прямоугольного профиля 57 


- треугольного и трапециевидно¬ 
го профилей 57, 58 

- эффективность 59 
Регенератор с вращающейся ма¬ 
трицей 78 

Рекуператор 104 

Система охлаждения 263 

— на выброс 298 

— двухконтурная 267 

— жидкостная 267 

— замкнутая 268 

- - основанная на принципе те¬ 
пловой трубы 257 

— открытая 266 

— полузамкнутая 265 

-, гидравлический расчет 470 
Скорость теплоносителя 

- определяющая 129 

- оптимальная 129 
Составная проницаемая оболочка 
291 

Степень нагрева (регене¬ 
рации) 117 

- охлаждения 118 
Схема охлаждения 

— рабочих лопаток 278 

— сопловых лопаток 278 

- движения теплоносителей 108 

— многоходового перекрестного 
тока 116 

— одноходового перекрестного 
тока 113, 116 

Температура матрицы регенера¬ 
тора 168, 180 

- поверхности тепло¬ 
обмена 108, 111 

Температура охлаждаемого дис¬ 
ка 527 

- охлаждающего воздуха 517 

— в осевом зазоре 375 

- ребра 56, 66 

- стенки адиабатная 360 
Температурное поле детали 

— в нестационарных усло¬ 
виях 531 

-в проницаемой многослойной 

стенке 515 

— в стенке из пористого матери¬ 
ала 515 

Температурный напор 

- при перекрестном токе 115 

- при противотоке 109 
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- при прямотоке 109 
Температурный фактор 349 
Тепловая труба 152 
Теплоноситель жидкий металли¬ 
ческий 157 

в двухфазном состоянии 152 

- в однофазном состоянии 139 

- промежуточный 139 
Теплообмен во внутренних поло¬ 
стях роторов 398 

- в лабиринтных уплотнениях 

- прямоточных 411 

- ступенчатых 412 

- в лопатках 418 

- микроканалах проницаемой обо¬ 
лочки 453 

- в монтажных зазорах замковых 
соединений 407 
Теплоотдача 

боковая поверхность дисков и 
барабанов 379 

влияние турбулентности и вра¬ 
щения 337, 341 

- в составных проницаемых обо¬ 
лочках (СПО) 453 

входная кромка лопатки 336 
выходная кромка лопат¬ 
ки 337 

корпус турбины в зоне осевого 
зазора 375 

- за рабочим колесом 377 
обдув большим числом 

струй 381 

- открытого типа 404 

- полуоткрытого типа 402 
стенка корпуса, противостоя¬ 
щая боковой поверхности ротора 
378 

-, теплообменник 21 
-, торцевые поверхности межло¬ 
паточных каналов 371 

- ротора 371 

Теплопередача в канале охлажде¬ 
ния 418 

Теплопроводность фитиля (экви¬ 
валентная) 156 

Термометрирование элементов 
турбины 561 
Термосифон 144 
Течение 

- градиентное 309 

- тонких жидких пленок в кана¬ 
лах 457 

Толщина динамического 
пограничного слоя 317 


- диффузионного пограничного 
слоя 319 

- потери энергии 318 

- теплового пограничного 
слоя 318 

Точка узловая 473 
Трубная доска 29, 228 
Турбулентный диффузионный по¬ 
ток 309 

Турбулизаторы 103 

Уравнение сохранения массы 317 

- конечно-разностное 532 
Условия однозначности 493 
Утечки во вращающемся регене¬ 
раторе 184 

Фактор трения 222 
Фитиль 152, 155 
Формпараметр 318, 368 


Характеристика регенератора 

- обобщенная 188, 196 

- охладителя 190 

- теплоотдачи 51 
Характерные участки 
поверхности корпуса турбины 375 

Циркуляционная мощность 37, 

90, 128 

Частота вращения матрицы 183, 
186 

Число единиц переноса теплоты 
118 

Шероховатость поверхности 305 

Эквивалентный диаметр 
канала 34 

Экспериментальное исследование 
теплообмена на поверхности ло¬ 
патки 568 

Энергетическая характеристика 
теплообменника 129 
Эффективность газовой 
завесы 348 

Эффективность охлаждения 

- воздушного 362, 503 

- пленочного 348 

- оребренной поверхности 60 

- ребра 59 

- теплообменника 118 
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ФЕДЕРАЛЬНОЕ ГОСУДАРСТВЕННОЕ УНИТАРНОЕ 
ПРЕДПРИЯТИЕ “САЛЮТ” 


ФГУП ММПП “Салют” свою историю ведет с 1912 года — начала 
серийного производства авиационных двигателей в России. Сначала на 
заводе производилась сборка двигателей “Гном” мощностью 80 л. с., го¬ 
товые детали и узлы поставлялись из Франции. 

В начале 1920-х годов на заводе освоено производство первых отече¬ 
ственных двигателей М-4 и М-5 мощностью до 400 л. с., предназначен¬ 
ных для истребителей И-1, И-2, самолетов-разведчиков Р-1, Р-2, МР-1, 
бомбардировщиков ТБ-1. С 1934 года началось производство двигателя 
АМ-34— одного из лучших в мире— конструкции А.А. Микулина 

В период расцвета отечественной авиации 12 выдающихся летных 
достижений совершено на самолетах, оснащенных двигателями завода. 

В годы Великой Отечественной войны завод выпускал двигатели 
АМ-38 для самолетов ИЛ-2. Более 10000 самолетов ИЛ-2 было оснащено 
двигателями завода. 

Послевоенный период — время освоения производства воздушно- 
реактивных двигателей. Уже в 1947 году началось производство первого 
отечественного двигателя ТР-1 конструкции А.М. Люльки, а с 1948 — 
двигателя ВК-1 конструкции В.Я. Климова для самолетов 
МИГ-15бис, МИГ-17, ИЛ-28, ТУ-14. Мощная производственная база пред¬ 
приятия позволила быстро освоить и приступить к серийному выпуску 
более совершенных двигателей конструкции А.М. Люльки АЛ-7Ф1(1957- 
1968) для самолетов СУ-7Б, СУ-9, двигателя АЛ-21Ф (1972-1984) для 
МИГ-23, СУ-17, СУ-24, двигателей АЛ-31, АЛ-31Ф (с 1984) для 
СУ-27, двигателей Р-15Б-300 (1965-1986) конструкции С. К. Ту майского 
— для МИГ-25. Осваивалось производство двигателей Д-436Е1 для само¬ 
летов ТУ-334, АН-74 и ТВД-1500 для АН-38, С-80, Рд-600 для вертолетов 
КА-62, а также Д-27 для АН-70, АН-180, Бе-42. 

Предприятие осуществляет сервисное обслуживание двигателей 
АЛ-31Ф/ФН, АЛ-55, ремонт двигателей АЛ-21Ф, изготовление узлов и 
деталей для двигателей Д-436Т, Д-27. 

Высокое качество изделий предприятия базируется на использовании 
высокотехнологичного производства, в том числе вакуумного литья по 
выплавляемым моделям, литья с ориентированным расположением зерен, 
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Первый отечественный турбореактивный двигатель ТР-1 конструкции 
А.М. Люльки (1947) 

монокристаллического литья. Предприятие изготавливает и ремонтиру¬ 
ет различное технологическое оборудование. 

ФНПЦ ММПП “Салют” является базовым предприятием по разра¬ 
ботке и внедрению новых технологических процессов совместно с ведущи¬ 
ми научными центрами и институтами — ВИАМ, ЦИАМ, НИИД, МГТУ 
им. Н.Э. Баумана, МАТИ, МАИ и др. На предприятии действует Ин¬ 
ститут целевой подготовки, студенты многих ВУЗов проходят производ¬ 
ственную практику в КБ и цехах предприятия. 



Двухконтурный двигатель АЛ-31Ф 
Основные технические данные 


Максимальная тяга. 12500 кгс 

Максимальный удельный расход топлива. 0,67 кг/(кгс(тяга) ч) 

Масса . 1570 кг 

Длина . 4,99 м 

Максимальный внешний диаметр. 1,28 м 

















Федеральное государственное унитарное предприятие ММПП “Са¬ 
лют” — первое и крупнейшее в России предприятие по разработке и про¬ 
изводству газотурбинных двигателей. Предприятие обеспечивает ком¬ 
плектную поставку ГТУ после конверсионной переработки авиационных 
воздушно-реактивных двигателей АЛ-21, снятых с эксплуатации. Ор¬ 
ганизация и сроки проведения работ устанавливаются контрактами — 
договорами, по которым ММПП “Салют”: 

ремонтирует поставляемые заказчиком двигатели; 
дорабатывает и доукомплектовывает их в соответствии с оговорен¬ 
ной комплектацией СГТУ. 

Отделение “Промышленные ГТУ” ММПП “Салют” — это оснащен¬ 
ный самыми современными средствами автоматического проектирования 
лопаточных машин коллектив опытных профессионалов. На основе тес¬ 
ного сотрудничества с ведущими научными школами России и специали¬ 
стами структурных производственных подразделений завода создаются 
изделия передового мирового уровня. 


Газотурбинные электростанции производства 
ММПП «Салют” 


Наименование 

Мощность, 

МВт 

Энергетичес¬ 
кий КПД, % 

Общетехни¬ 
ческий ресурс 
силовой 
турбины, ч 

Состояние 

поставки 

Сервис¬ 
ное обслу¬ 
живание 

Г азотурбинные 
электростанции 
простого цикла 

12,5; 16 и 20 

32—35 

100000 

Под ключ 

+ 

Малоразмерные 
электростанции 
с регенератив¬ 
ным циклом 

2, 4, 6, 8 и 

10 

Более 40 

100000 

Под ключ 

+ 

Электростанции 
по циклу 8ТІС с 
конденсатором 

за котлом 

16, 25, 69, 
120 и вы¬ 
ше 

Более 50 

100000 

Под ключ 

+ 
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ГРЭС-72 


СТАЦИОНАРНЫЕ ДВИГАТЕЛИ “САЛЮТ” 

Стационарная газотурбинная установка (СГТУ) является кон¬ 
версионным вариантом высокоэффективного авиационного воздушно- 
реактивного двигателя и предназначена для использования в качестве 
привода агрегатов газоперекачивающих станций, а также силовой уста¬ 
новки электростанций блочного типа. Может эксплуатироваться в раз¬ 
личных географических и климатических условиях, в местах любой сте¬ 
пени урбанизации. Установка состоит из двух основных блоков: газоге¬ 
нератора и силовой турбины, монтируемых последовательно на единой 
раме. Газогенератор и силовая турбина соединены переходным диффу¬ 
зором. Вал силовой турбины через коллектор выхлопных газов выве¬ 
ден назад к месту соединения с валом генератора переменного тока. На 
установочной раме расположены основные, обеспечивающие эксплуата¬ 
цию, установки системы. Выхлопные газы поворачиваются в коллекторе 
на 90° по отношению к оси установки и, таким образом, обеспечивает¬ 
ся общепринятый и надежный способ эвакуации отработанных газов — 
вертикальный. 

Основные технические данные 


Номинальная мощность, МВт . 20,0 

Термический КПД, % . 31,5 

Частота вращения ротора 
силовой турбины, мин -1 : 

в составе электростанции . 3000 

в составе газоперекачивающего 

агрегата. 5560 

Используемое топливо . газ, керосин 

Расход воздуха, кг/с . 99,5 

Эмиссия (газ): 

N0*, мг/м 3 . <50 
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Назначенный ресурс: 

газогенератора, ч . 20000 

силовой турбины, ч. 100000 

Уровень шума, дБ (на расстоянии 

1 м от установки). <80 


Комплект поставки 

Станция маслоснабжения силовой турбины 
Воздухоочиститель масляный 
Устройство воздушного охлаждения масла 
Устройство охлаждения воздуха 

Комплект приборов, агрегатов и сборочных единиц для газогенератора и 
силовой турбины 
Комплект маслобаков 

Комплект инструментов и монтажных принадлежностей 

Комплект запасных частей газогенератора и силовой турбины - одиночный. 

Срок поставки б месяцев с момента проведения авансовых платежей. 

Свободная турбина для семейства газогенераторов АЛ-21, 
изд. 55, ДЖ59 предназначена для использования в качестве привода ге¬ 
нераторов переменного тока силовых систем электроэнергетики, теплофи¬ 
кации, а также газоперекачивающих агрегатов магистральных газопро¬ 
водов. Имеет установочные элементы для последовательного, совместно¬ 
го с газогенераторами монтажа на единой силовой раме. Вал турбины 
через газовый коллектор соединен с электрогенератором. 

Основные технические данные 


Номинальная мощность, МВт . 20,0 

Расход рабочего тела, кг/с. 100,0 

Температура газа на выходе, °С. < 400,0 

Число оборотов, мин -1 : 

для электростанций. 3000 

для газоперекачивающих 

агрегатов . 5560 

Назначенный ресурс, ч. > 100000 


Парогазовый энергоблок (новая разработка) мощностью 60- 
120 МВт предназначен для систем электроэнергетики и теплофикации. 
Силовая часть энергоблока конструктивно выполнена по традиционной 
схеме. На единой раме смонтированы газогенератор и силовая турбина, 
вал которой через газовый коллектор выведен к месту соединения с ге¬ 
нератором переменного тока. 
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В энергоблоке реализуется парогазовый цикл с подачей пара в про¬ 
точную часть газовой турбины и улавливанием воды в выхлопном устрой¬ 
стве. Блок ГТУ надстроен паровым котлом-утилизатором, рассчитан¬ 
ным на два уровня давления пара. Пар высокого давления (90 кг/см 2 и 
600 °С) является рабочим телом паровой турбины, работающей совместно 
с турбиной компрессора газогенератора. Пар низкого давления использу¬ 
ется для охлаждения элементов проточной части установки. Парогазовая 
смесь охлаждается в котле-утилизаторе до 90 — 100 °С, а затем направля¬ 
ется в контактный конденсатор, где пар конденсируется при температуре 
40 - 45 °С. Конденсат направляется в рабочий термогазодинамический 
цикл энергоблока. 

Основные технические данные 


Номинальная мощность,МВт . 60-120 

Термический КПД, % . >52,0 

Частота вращения ротора 

силовой турбины, мин” 1 . 3000 

Топливо . природный газ 

Паропроизводительность системы 

высокого давления, кг/ч . 50000 

Температура, °С . 530 

Давление, бар . 85 

Паропроизводительность системы 

низкого давления, кг/ч . 4000 

Температура, °С . 200 

Давление, бар . 6,0 

Отпуск теплоты, МВт. 59,0 

Назначенный ресурс 

силовой турбины, ч . > 100000 

Эмиссия (газ) 

N0*, мг/м 3 . <10 

Уровеь шума, дБ (на расстоянии 

1 м от установки) . < 80,0 



ГТУ89-СТ-20 
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